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Неотъемлемой частью процесса проектирования пневматических 
и гидравлических приводов является проведение статических и ди-
намических расчетов. Важным этапом проектирования является 
энергетический расчет пневмо- и гидроприводов с дроссельным  
и машинным управлением, который позволяет выбрать конструк-
тивные параметры гидро- и пневмодвигателя, распределителя, сис-
темы питания привода в зависимости от нагрузочного режима. 
Математическое моделирование внутренних динамических про-
цессов в гидро- и пневмоприводах позволяет исследовать характер 
протекания переходных процессов, оценить устойчивость системы 
и качество регулирования.  
В пособии рассмотрены математические модели гидроприводов 
различной структуры с учетом и без учета податливости рабочей 
жидкости, показаны особенности математического моделирования 
динамики пневматического привода. 
Материал, изложенный в учебно-методическом пособии, будет 
полезен при изучении дисциплины «Теория и проектирование гид-
ропневмоприводов», а также при дипломном и курсовом проекти-
ровании для студентов специальности 1-36 01 07 «Гидропневмоси-





1. СТАТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПНЕВМОПРИВОДА  
И ВЫБОР ПАРАМЕТРОВ ПИТАЮЩЕЙ ЧАСТИ 
 
В соответствии с ГОСТ 17752-72 пневматическая система – это 
техническая система, состоящая из устройств, находящихся в непо-
средственном контакте с рабочим газом (воздухом). В общем случае 
она состоит из источника сжатого воздуха, направляющей и регули-
рующей пневмоаппаратуры, пневмодвигателей и трубопроводов, 
связывающих пневмоаппаратуру с пневмодвигателями и источни-
ком сжатого воздуха. Следовательно, статический расчет пневмо-
привода состоит в выборе конструктивных параметров пневмодви-
гателей, пневмоаппаратуры и трубопроводов. 
Полученные в результате расчета основные параметры пневмо-
привода должны соответствовать следующим государственным стан-
дартам: условные проходы – ГОСТ 16516-80; нормальные диаметры 
деталей подвижных уплотняющих цилиндрических пар (поршни, 
плунжеры, штоки, золотники и т. п. и их втулки) – ГОСТ 12447-80; 
номинальные вместимости ресиверов, гидроаккумуляторов и т. п. – 
ГОСТ 12448-80. 
 
1.1. Расчет пневмодвигателей 
 
Пневмодвигатели (ПД) предназначены для приведения в движе-
ние рабочих органов транспортных и технологических машин, вы-
полнения различных вспомогательных операций и т. п. По виду 
движения выходного звена ПД подразделяются на поступательные, 
поворотные и вращательные (пневмомоторы). Наибольшее распро-
странение получили ПД с поступательным движением выходного 
звена (поршневые и мембранные). 
 
1.1.1. Поршневые пневмодвигатели (пневмоцилиндры) 
 
Расчет пневмоцилиндров подразделяют на проектный и пове-
рочный. При проектном расчете по заданной или расчетной резуль-
тирующей нагрузке на штоке цилиндра, магистральному давлению, 
массе перемещаемых деталей, скорости перемещения поршня опре-
деляют диаметры поршня, штока и подводящих отверстий, расход 
воздуха и пропускную способность пневмолиний. При поверочном 
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расчете определяют время срабатывания пневмоцилиндра и воз-
можность торможения поршня (для цилиндра с торможением). 
Пневмоцилиндры в зависимости от характера применения ус-
ловно разделяют на две группы:  
–  зажимные цилиндры, которые обеспечивают передачу задан-
ного усилия после завершения хода или при весьма малых переме-
щениях поршня с «ползучей» скоростью;  
–  транспортирующие цилиндры, развивающие требуемое усилие 
на всем пути перемещения поршня. 
Диаметр поршня зажимного цилиндра одностороннего действия 
определяют, исходя из заданного результирующего усилия P (при 
зажиме или транспортировании), по формуле 
 
м а1,13 / (0,9  ) ,D P p p   м, 
 
где мp  – минимальное абсолютное давление в магистрали, Па;  
 аp  – атмосферное давление а( p  = 1,0 ·105 Па). 
Диаметр поршня транспортирующего цилиндра определяют по 
выражению 
 
 м тр1,13 / (1 к ) ,D P Xp   м, 
 
где X – безразмерный параметр нагрузки; 
 ктр – коэффициент, учитывающий потери на трение в цилиндре. 
Ориентировочные значения ктр для различных величин полезной 
нагрузки при уплотнении манжетами по ГОСТ 6678-72 и маги-




Ориентировочные значения коэффициента,  
учитывающего потери на трение 
 
P, кН 0,60 0,60–6,0 6,0–25 25–60 
ктр 0,5–0,2 0,2–0,12 0,12–0,08 0,08–0,05 
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Большие значения ктр принимают для меньших диаметров пнев-
моцидиндров. 
Безразмерный параметр нагрузки X = P / (рмАп),  
где Ап – площадь поршня. 
Оптимальное значение Х = 0,4...0,5. 
Расчетное значение диаметра поршня округляют до ближайшего 
стандартного значения. Рекомендуют округлять в большую сторо-
ну, однако, если расчетный диаметр поршня отличается от стан-
дартного не более чем на 5 %, то можно принимать меньшее значе-
ние. По полученному расчетному диаметру и ГОСТ 15608-70 опре-
деляют основные конструктивные параметры пневмоцилиндра. 
Соотношение между диаметрами поршня цилиндра и диаметром 




Соотношение между диаметрами поршня и штока 
 
D, мм 25 32 40 50 63 80 100 125 160 200 250 320 360 400 
dш, мм 10 10 12 16 16 25 25 32 40 50 63 80 80 90 
 
Диаметр присоединительных отверстий цилиндров определяется 
скоростью перемещения поршня, объемным расходом, размерами 
крышек и т. д. Существуют рекомендации по выбору диаметра dп 
этих отверстий в зависимости от диаметра поршня D. Для макси-
мальной скорости поршня vmax = (0,3...0,5) м/с принимают dп = 0,l D. 
Объемный расход сжатого воздуха при заданном времени сраба-
тывания пневмоцилиндра (ПЦ) определяется по формулам: 
– для цилиндра одностороннего действия  
 
Qв = 0,785D2L / tL, м3/с; 
 
– для цилиндра двустороннего действия 
 
Qв = 0,785(2D2 – dш2)L / tL, м3/с, 
 
где tL – время срабатывания (время двойного хода) пневмоцилиндра, с; 
 L – ход поршня, м. 
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Заданный закон движения поршня ПЦ, заданное быстродействие 
или минимальные размеры цилиндра обеспечиваются выбором диа-
метра поршня, проходных сечений напорной и выхлопной линий, 
начального объема полостей пневмоцилиндра и др. 
 
1.1.2. Мембранные пневмодвигатели 
 
Мембранные пневмодвигатели применяют в зажимных, фикси-
рующих, тормозных устройствах транспортных и технологических 
машин. 
Мембранные двигатели применяют преимущественно односто-
роннего действия с пружинным возвратом и без него, реже двусто-
роннего действия. 
Диаметр плоской мембраны (в месте заделки) определяют по 
следующим формулам: 
– при толкающем усилии 
 
 2м 1 1 м1,95 / (1 В В ) ,D P p    м; 
 
– при тянущем усилии 
 
 2 2м м ш 1 1 м1,95 ( 0,785 ) / (1 В В ) ,D P p d p     м, 
 
где P – заданная результирующая сила сопротивления на штоке, Н; 
 рм – избыточное магистральное давление, Па; 
 dш – диаметр штока;  
 B1 = D0/Dм – коэффициент; 
 D0 – диаметр опорного диска; 
 Dм – диаметр мембраны в месте заделки. 
Коэффициент B1 обычно принимают в пределах 0,6...0,8. 
Толщина плоских резиновый мембран без гофра 
 
δ = 0,175рмDм(1 – 21В ) / [τср], мм, 
 
где [τср] – допустимое напряжение на срез, МПа. 
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Значение [τср] для листовой резины в зависимости от ее толщины 
принимаются равными 2,1…3,0 МПа, причем большее значение до-
пустимого напряжения на срез соответствует меньшей толщине ли-
стовой резины. 
В табл. 1.3 приведены рекомендуемые значения максимального 
хода штока мембранных цилиндров одностороннего действия с плос-
кими мембранами. 
 Таблица 1.3 
 
Рекомендуемые значения максимального хода штока  
мембранных цилиндров 
 
рм, МПа 0,4 0,5 0,6 0,8 
L, м 0,08 0,10 0,12 0,15 
 
Для плоских штампованных мембран и гофров максимальное 
значение прогиба рекомендуется принимать не более (0,20...0,25)Dм. 
 
1.2. Выбор направляющей и регулирующей  
пневмоаппаратуры 
 
Для приближенного выбора требуемой пропускной способности 
распределителя можно воспользоваться формулой  
  п127 ( ( ) ,v LK A Lp t p p p     
 
где vK  – пропускная способность распределителя, м3/ч; 
 пA  – площадь поршня, м2; 
 L  – ход поршня, м; 
 Lt  – заданное время перемещения поршня, с; 
 p  – абсолютное рабочее давление, МПа; 
 p  – перепад давления на распределителе, МПа. 
Предполагается, что площадь поршня выбрана из условия 
 
X = P / (р пA ) = 0,5, 
 
где X – безразмерная нагрузка на штоке; 
 P – постоянная сила сопротивления перемещению поршня. 
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Значение p  для определения vK  рекомендуется выбирать в пре-
делах (0,015...0,03) МПа. Причем меньшее значение p  принимает-
ся при выборе vK  с запасом. 
Выбор обратных клапанов, клапанов быстрого выхлопа, после-
довательности, логических, выдержки времени производится с уче-
том требуемого условного прохода dу, давления в магистрали рм, 
расхода воздуха Qв, давления срабатывания (диапазон давления 
срабатывания), времени выдержки. 
При выборе пневмодросселей необходимо учитывать расход 
воздуха Qв в пневмолинии, где будет установлен дроссель, услов-
ный проход dу пневмолиний, давление в магистрали рм. 
При выборе типа редукционного клапана следует учитывать дав-
ление воздуха в сети, необходимый диапазон регулирования вы-
ходного давления воздуха и его допустимые колебания, диапазон 
изменения расхода воздуха, возможность превышения давления 
воздуха сверх заданного и необходимость перенастройки с больше-
го давления на меньшее путем сброса сжатого воздуха через редук-
ционный клапан, необходимость дистанционного управления. 
При выборе предохранительных клапанов следует учитывать 
номинальное давление в сети, расход, пределы настройки давления 
воздуха, условный проход. 
 
1.3. Выбор трубопроводов 
 
Трубопроводы рассчитывают в такой последовательности: 
а) определяют величину внутреннего размера трубопровода по 
заданному расходу; 
б) определяют потери давления тp  по длине трубы и потери 
давления Δрм на местных сопротивлениях; 
в) суммарные потери давления Δр = ΣΔрт + ΣΔрм сравнивают  
с допустимыми (обычно не более 5 % от давления в магистрали), 
при значительном расхождении соответственно изменяют диаметр 
трубы и делают перерасчет; 
г) проверяют на прочность. 
Потери давления по длине Δрт и на местных сопротивлениях Δрм 
определяются по монограммам, приведенным в справочниках. 
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Внутренний диаметр трубопровода определяют по формуле 
 
 в 04 ρ / π ρ ,d Q v  
 
где Qв – расход воздуха, м3/с; 
 v – скорость воздуха, м/с; 
 ρ0, ρ – плотность воздуха соответственно при нормальном атмо-
сферном давлении и при давлении в трубопроводе, ρ0 = 1,17 кг/м3. 
Ориентировочные значения ρ в зависимости от рм (при t = 20 °С) 




Ориентировочные значения ρ в зависимости от рм 
 
рм, МПа 0,3 0,4 0,63 1,0 
ρ, кг/м3 3,50 4,75 7,59 11,67 
 
Скорость воздуха для подводящих трубопроводов рекомендуется 
принимать равной 16–40 м/с. Меньшие значения скорости прини-
мают при более высоких рабочих давлениях. 
При выборе труб по прочностным характеристикам следует ис-
ходить не только из величины передаваемого давления, но и из воз-
можности механического повреждения труб, условий гибки, кон-
струкции соединений и т. п. В основном применяют трубы, для ко-
торых отношение наружного диаметра трубы D к толщине стенки δ 
менее 16. В этом случае прочность прямых отрезков трубопроводов, 
нагруженных внутренним статическим давлением, может быть оп-
ределена следующим образом: 




σ/2 1 ,σ  
рd р
     
 м, 
 
где d – внутренний диаметр трубопровода, м; 
 вσ  – временное сопротивление разрыву материала трубопро-
вода, МПа; 
 р – избыточное давление в трубопроводе, МПа; 
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– минимальное разрушающее давление в трубе 
 
рр = вσ (d/δ + 1) / (0,5(d/δ)2 + d/δ + 1); 
 
– рабочее давление  
 
рраб = рр/nп, 
 
где рр – минимальное разрушающее давление, МПа; 
 nп – запас прочности. 
Запас прочности выбирают в зависимости от назначения трубо-
провода (обычно в пределах 3...6). Для безопасности работы пнев-
мопривода рраб > р. 
Для тонкостенных труб (D/δ) > 16 минимальная толщина стенки 
трубопровода определяется по выражению 
 
δ = р(d + m) / (2 вσ n), мм, 
 
где m – коэффициент, учитывающий отклонение по диаметру тру-
бопровода, m = 0,3 мм; 
 n – коэффициент, учитывающий отклонения по толщине стенки 
трубопровода, n = 0,9. 
Минимальное разрушающее давление в трубопроводе 
 
рр = 2δ вσ / d. 
 
1.4. Выбор параметров питающей части  
пневматического привода 
 
Для пневматических и пневмогидравлических приводов мобиль-
ных машин и стационарного оборудования характерно эпизодиче-
ское потребление сжатого воздуха, которое характеризуется числом 
циклов работы пневмосистемы в единицу времени. 
Общий объем Vп пневмопривода, заполняемый сжатым воздухом 
при одном полном цикле работы, равен сумме объемов исполни-
тельных органов, пневмоаппаратов и трубопроводов. Объем испол-
нительных органов может быть определен экспериментальным или 
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расчетным путем по известным параметрам (эффективная площадь 
поршня или диафрагмы и максимальный ход штока). Аналогично мо-
жет быть определен объем пневмоаппаратов. Объем каждого трубо-
провода определяется по известному диаметру и длине. 
Масса воздуха, затрачиваемого за один цикл работы, определя-







где рп – абсолютное давление воздуха в исполнительных органах во 
время работы; 
 R – удельная газовая постоянная воздуха; 
 Т – термодинамическая температура, К. 
Массовый расход воздуха 
 
Gm = mв, кг/мин, 
 
где  – число полных циклов работы привода в минуту. 
Обычно для расчета принимаются рп = 8105 Па; R = 287,14 Дж/(кг·К); 
 = 1. 
Для предотвращения чрезмерной длительности непрерывной ра-
боты компрессора и частых его включений, а также для поддержа-
ния нормального давления в пневмосистеме при случайном увели-
чении расхода воздуха и утечках из системы массовая подача ком-
прессора Qm принимается в четыре-шесть раз больше массового 
расхода воздуха для работы привода в единицу времени, т. е. 
 
Qm = (4…6)Gm. 
 






  м3/ч, 
 
где рвх – давление воздуха на входе в компрессор (рвх = 0,1 МПа). 
По существующим стандартам по величине VQ  подбирают ти-
поразмер компрессора. 
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Для стационарных машин суммарный объем ресиверов (или од-
ного) Vп принимается равным 
 
Vп = (25...40) Vк, 
 
где Vк – суммарный объем цилиндров компрессора. 
Для компенсации пиковых расходов в момент одновременной 






V Q     
 
Приведенные данные являются ориентировочными и для каждо-
го конкретного случая могут быть уточнены расчетом с использо-
ванием дополнительных условий, характерных для рабочего про-
цесса пневмосистемы. 
Для мобильных машин характерно наличие ряда потребителей 
сжатого воздуха. Наибольшее распространение получили пневма-
тические тормозные приводы, управляющие тормозными механиз-
мами тягача и прицепных звеньев. 
Суммарный объем ресиверов Vр, устанавливаемых отдельно на 
автомобиле, тягаче, прицепе и полуприцепе, должен быть таким, 
чтобы после восьмикратного полного нажатия на тормозную педаль 
давление сжатого воздуха в системе не опускалось ниже половины 
того, которое достигнуто при первом резком включении тормозов 
 
р9 = 0,5 р1, 
 
где р1и р9 – абсолютное давление в системе соответственно при 
первом и девятом торможении. 











   
 
где рn – абсолютное давление в пневмосистеме при п-м торможении; 
 р0 – номинальное давление в системе. 
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Решив последнее уравнение при п = 1 и п = 9, а также учитывая, 
что р9 = 0,5р1, получаем соотношение Vр = 11,09Vп. Для окончатель-
ных расчетов принимается Vр = 12 Vп. В пневматических тормозных 
системах мобильных машин применяются в основном два типораз-
мера ресиверов объемом 20 л и 40 л. 
Зная суммарный объем ресиверов Vр, находят число ресиверов 
рабочей тормозной системы для каждого контура. Для стояночной, 
запасной и вспомогательных тормозных систем необходимо приме-
нение дополнительных ресиверов. 
 
 
2. ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ НАСОСНЫХ УСТАНОВОК  
ГИДРОПРИВОДА С ЦИКЛОВЫМ ПРОГРАММНЫМ 
УПРАВЛЕНИЕМ 
 
Энергетический расчет насосных установок гидроприводов с цик-
ловым программным управлением (ГП с ЦПУ) необходимо начинать 
с определений подачи и давления жидкости при быстром подводе 
(быстрое движение вперед) – первый период; рабочем ходе (мед-
ленное движение вперед) – второй период; быстрый отвод (быстрое 
движение назад) – третий период. 
Подача рабочей жидкости насосной установкой в первом и вто-
ром периодах работы привода определяется по формулам 
 
 н1 п п д.о а.оη ηQ A v ;  
 
 н2 п м д.о а.оη η ,Q A v  
 
где пA  – площадь поршня двигателя, м2; 
 пv  – предельная скорость выходного звена гидропривода при 
быстром движении вперед, м/с; 
 мv  – скорость медленного движения вперед (рабочий ход), м/с; 
 д.оη  – объемный КПД двигателя (цилиндра), д.оη  = 0,98…1,0; 
 а.оη  – объемный КПД аппаратов, а.оη  = 0,92…0,96. 
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2п дπ 4,A D  
 
где дD  – диаметр поршня двигателя. 
 
п п п1,25 ,v L t  
 
где пt  – время быстрого хода вперед, с; 
 пL  – полный ход двигателя, м. 
Время пt  определяется по формуле  
     п у в м д п м п1 σ ,t t t t L L L      
 
где уt  – полное время цикла, с; 
 вt  – время выстоя, с; 
 мt  – время медленного хода (рабочего хода), с; 
 дσ  – коэффициент асимметрии двигателя; 
 мL  – величина медленного хода, м, причем 
 
м м м .t L v  
 
Подача рабочей жидкости насосной установки в третьем периоде 
работы привода определяется по выражению  
 
н3 д н1σ .Q Q  
 
Величина давления рабочей жидкости в первом, втором и треть-
ем периодах определяется по формулам:  
 
 н1 в п г.а д.м атη η ;p F A p    
  н2 н п г.а д.м атη η ;p F A p    
 
н3 н1 дσ ,p p  
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где атp  – атмосферное давление, атp  = 1,013·105, Па; 
 г.аη  – гидравлический КПД аппаратов, г.аη  = 0,85; 
 д.мη  – механический КПД двигателя (цилиндра), д.мη  = 0,94…0,97. 
 
2.1. Энергетический расчет однонасосной установки 
с переливным клапаном 
 
Типовая схема однонасосной установки приведена на рис. 2.1, а. 
В ней применены нерегулируемый самовсасывающий насос 5, при-
водящий электродвигатель 4, переливной клапан 6, фильтр 2 в слив-
ной линии 8, теплообменный аппарат 3 и масляный бак 1. 
Типоразмер насоса выбирается по каталогу в соответствии с тре-
буемыми подачей Qном > Qн1 и давлением pном > pн2. При pном  
до 6,3 МПа рекомендуется применять шестеренные или пластинча-
тые насосы, при давлении выше 10 МПа – аксиально- или радиаль-
но-поршневые. 
Удельный рабочий объем насоса определяется по формулам: 
 
 н н.о 2πq V  
или 
 н ном н н.оω η ,q Q  
 
где н.оV  – рабочий объем насоса, м3; 
 номQ  – номинальная подача насоса, м3/с; 
 нω  – угловая скорость приводного вала, с–1; 
 н.оη  – объемный КПД насоса. 
 
н номω π 30,n  
 
где номn  – номинальная частота вращения вала, об/мин. 
Значения н.оV , номn и н.оη  находятся по данным технической ха-





















Рис. 2.1. Типовые схемы насосных установок гидроприводов  
с цикловым  программным управлением: 
а – однонасосная установка с переливным клапаном; б – двухнасосная установка  
с двумя переливными клапанами; в – насосно-аккумуляторная установка;  
г – насосная установка с авторегулируемым насосом 
 
Крутящий момент на валу насоса, при нσ 1,  в ат ,p p  и приво-
дящая мощность равны 
  н н н2 ат н.мηM q p p  ;  
 
н н нωN M , 
 





















































Механический КПД насоса определяется из технической харак-
теристики насоса, примерное значение н.мη  = 0,80…0,94. 
По значениям нM  и нN  подбирают приводящий двигатель. 
Переливной клапан выбирается из условия, что максимальный 
расход maxQ  через клапан и давление maxp  настройки клапана 
должны быть max н1Q Q  и max н2.p p  При 3max 1 10Q    м3/с 
обычно используют переливные клапаны прямого действия, при 
больших расходах – клапаны непрямого действия.  
Фильтр, расположенный в сливной гидролинии, подбирают по 
расходу н1Q  жидкости или по условному диаметру у ,d  найденному 
гидравлическим расчетом.  
Потери мощности мN  потока жидкости, переходящие в тепло, 
во втором периоде ГП определяются по формуле  
 
  м н2 ат ном н2 .N p p Q Q     
 
Количество теплоты W (Вт), выделенной в ГП в единицу времени,  
 
м.W N   
 
Превышение установившейся температуры жидкости в баке 
ΔТуст (С) над температурой окружающей среды  
 
ΔТуст = W / (кбSб), 
 
где кб – коэффициент теплопередачи от бака к воздуху; 
 Sб – площадь поверхности гидробака. 
Для стационарного технологического оборудования, находяще-
гося в помещении, кб = (4…6), Вт/(С м2), для мобильных машин –  
кб = (10…15), Вт/(С м2). 
При определении площади бS  теплоотдающих поверхностей ба-
ка удобно пользоваться уравнениями связи этой площади с полез-






5,5        для цилиндра;
6,0       для параллелепипеда;




   
 
 
При выборе полезного объема гидробака пользуются рекоменда-
цией о его величине, соответствующей трех- или пятиминутной но-
минальной подаче насоса 
 
б ном(180...300) .V Q  
 
Условие приемлемости теплового режима в гидросистеме 
 
уст доп жmax вmax ,T T T T                             (2.1) 
 
где устT  – перепад температуры между рабочей жидкостью и ок-
ружающей средой в установившемся режиме; 
 допT  – максимально допустимый перепад температуры между 
рабочей жидкостью и окружающей средой, ΔТдоп = 35 С; 
 жmaxT  – максимально допустимая температура рабочей жид-
кости (должна соответствовать минимально допустимой вязкости, 
указанной в технических условиях на выбранный тип насосов  
и гидромоторов);  
вmaxT  – максимальная температура воздуха (соответствует верх-
нему пределу рабочего температурного диапазона в заданных усло-
виях эксплуатации машины и технологического оборудования). 
При непрерывной работе гидропривода в течение определенного 
промежутка времени температура рабочей жидкости в баке опреде-
ляется по формуле 
 
   3 2ж о н о н 4 ,T T Q kF T Q V                      (2.2) 
 
где оT  – температура окружающего воздуха. 
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           
                      (2.3) 
 
Формулы (2.1) и (2.2) наиболее просты и достаточно точны для 
практических расчетов площади поверхности гидробака и объема 
рабочей жидкости в нем. При ограничении максимальной темпера-
туры рабочей жидкости в баке в пределах T (обычно не более 
85 С) в (2.3) подставляют значение этой максимальной температу-
ры. Если неравенство (2.1) не соблюдается, необходимо увеличить 
объем бака и поверхности теплоотдачи гидропривода или же уста-
новить теплообменник, выбрав его по соответствующей методике. 
Площадь поверхности теплообмена, необходимая для поддержа-







   
 
Если суммарная фактическая площадь фS  теплоотдающих по-
верхностей элементов гидропривода меньше требуемой по услови-
ям теплообмена ф тр,S S  то необходимо увеличить эту площадь 
путем введения оребрения бака или установкой теплообменника.  
Основными требованиями при выборе теплообменника являются 
наличие необходимой теплоотдающей поверхности  т тр фS S S   
и соответствие проходящего через него потока рабочей жидкости 
номинальной величине, указанной в технической характеристике 
теплообменника. 
При наличии принудительного обдува теплообменника площадь 




к ,кS S  
 
где тк  – коэффициент теплоотдачи теплообменника в условиях при-
нудительного обдува.  
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При скорости обдува в 2...6 м/сV   принимают тк 15...45  Вт/(С м2), 




6,15 4,17        при 5 м/с;к
7,5                 при 5 м/с.
V V
V V
      
 
 
Полученное в результате расчета значение площади тS  тепло-
обменника округляется до ближайшего значения в ряду серийно 
выпускаемых теплообменников и затем по нему выбирают необхо-
димый типоразмер. 
Для уменьшения нагрева рабочей жидкости и элементов гидро-
привода используются следующие способы: 
– повышение общего КПД за счет снижения гидравлических, 
механических и объемных потерь в гидравлическом приводе; 
– выбор оптимальной схемы гидропривода, предусматривающей 
уменьшение потерь мощности путем применения машинного регули-
рования, выбора насоса с минимально необходимой подачей, а так-
же использования многопоточных насосов; 
– принудительное снижение температуры рабочей жидкости за 
счет применения автоматической системы регулирования темпера-
туры при изменении вязкости жидкости. 
 
2.2. Энергетический расчет двухнасосной установки  
с двумя переливными клапанами  
 
Типовая схема двухнасосной установки приведена на рис. 2.1, б. 
В ней применены нерегулируемые самовсасывающие насосы 5 и 9 
соответственно высокого и низкого давления. Величина давления 
н1p  и н2p  настраивается соответственно клапанами 10 и 6. Между 
насосами установлен обратный клапан 11. В первом и третьем пе-
риодах работы ГП оба насоса при низком давлении н1p  подают 
жидкость в гидролинию 7. Их суммарная подача должна быть не 
меньше значения н1Q . Во втором периоде работы ГП давления  
в напорной гидролинии возрастает до величины н2p . Обратный кла-
пан 11 закрывается. Насос 9 подает жидкость через клапан низкого 
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давления 10 на слив. Насос 5, соединенный с клапаном 6 высокого 
давления, подает жидкость в исполнительную часть ГП. Подача 
насоса 5 должна быть не менее н2.Q  
В соответствии с условиями работы двухнасосоной установки 
насос 5 высокого давления подбирается из каталога по номиналь-
ной подаче ном н2Q Q  и номинальному давлению ном н2.p p  На-
сос 9 низкого давления выбирается по подаче ном н1 ном2Q Q Q    
и давлению ном1 н1.p p  
Удельные рабочие объемы насосов низкого и высокого давления 
определяются по формулам  
 
 н1 ном1 н1 н.о1ω η ;q Q  
 
 н2 ном2 н2 н.о2ω η ,q Q  
 
где н1ω , н2ω  – угловые скорости приводных валов насосов низкого 
и высокого давления; 
 н.о1η  и н.о2η  – объемные КПД насосов. 
 
н1 ном1ω π 30n ;  
 
н2 ном2ω π 30n , 
 
где ном1n  и ном2n  – номинальные частоты вращения валов, об/мин. 
Значения ном1n  и ном2n  находятся по данным технической ха-
рактеристики выбранных насосов.  
Крутящие моменты на валах насосов определяются по формулам 
 
 н1 н1 н1 ат н.м1η ;M q p p   
 
 н2 н2 н2 ат н.м2η ,M q p p   
 
где н.м1η  и н.м2η  – механические КПД насосов.  
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Коэффициенты полезного действия н.м1η  и н.м2η  определяются 
из технических характеристик насосов. 
Приводные мощности насосов  
 
н1 н1 н1ω ;N M  
 
н2 н2 н2ω .N M  
 
Если оба насоса приводятся в движение от одного электродвига-
теля, то последний подбирают по суммарному крутящему моменту 
нM  и суммарной мощности н:N  
 
н н1 н2;M M M   
 
н н1 н2.N N N   
 
Потери мощности нN  потока жидкости, переходящие в тепло, 
во втором периоде работы ГП определяются по формуле  
 
 м н1 ат ном1.N p p Q    
 
2.3. Энергетический расчет насосно-аккумуляторной  
установки 
 
Типовая схема насосно-аккумуляторной установки приведена на 
рис. 2.1, в. Клапан 6 в ней играет только предохранительную роль. 
Избыток жидкости во втором периоде работы ГП поступает в акку-
мулятор 13. После полной зарядки аккумулятора жидкостью, элект-
рическое реле давления 14 включает разгрузочный гидрораспреде-
литель 15, обеспечивая разгрузку насоса 5. В первом и третьем пе-
риодах работы ГП насос 5 и аккумулятор 13 одновременно подают 
рабочую жидкость под давлением в нагнетательную гидролинию 7. 
Регулируемый дроссель 12 предусмотрен для ограничения предель-
ной скорости движения при быстрых ходах выходного звена. Акку-
мулятор должен заряжаться жидкостью при повторяющейся цикли-
ческой работе ГП во втором и четвертом периодах. 
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Формулы для расчета требуемой подачи насоса насосно-аккуму-
ляторной установки имеют вид: 
 
 н н1 п п в ,Q Q t t t   
 
   н н2 м н3 м м н ,Q Q t Q t t t    
 
где нt  – время быстрого хода назад, с. 
 
 н у п в м .t t t t t     
 
Из полученных значений нQ  принимают большее и по нему вы-
бирают из каталога типоразмер насоса. По номинальной подаче 
номQ  или рабочему объему н.оV  выбранного насоса находят, как 
показано выше, рабочий объем н.q  
Объемы жидкости, поступающие из пневмогидравлического ак-
кумулятора (ПГА) в напорную гидролинию в первом м1V  и третьем 
м3V  периодах, определяем по формулам 
 
 м1 н1 ном п;V Q Q t    
 
 м3 н3 ном н.V Q Q t   
 
Большее из полученных значений м1V  или м3V  принимают в ка-
честве маневрового объема манV  аккумулятора. 
Нижний уровень давления в аккумуляторе устанавливается по 
условию работы во втором периоде 
 
min н2.p p  
 
Найденные значения манV  и minp  – исходные для выбора типо-
размера аккумулятора. Из трех типов гидроаккумуляторов: грузово-
го, пружинного и пневматического чаще всего выбирают послед-
ний, обеспечивающий минимальные габаритные размеры и массу.  
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Нормальная работа ПГА обеспечивается при поддержании соот-
ношения минимального и максимального давлений при разрядке и 
зарядке жидкости в пределах 
 
ак min max/ 0,7...0,8.p p p   
 
Давление зарядки ПГА газом (обычно азотом) принимают ниже 
минимального 
 
зар зар min/ 0,90...0,94,p p p   
 
что обеспечивает в аккумуляторе остаточный объем жидкости ос.V  
Задавшись значениями зарp  и ак ,p  находим относительный ма-
невровый объем манε  аккумулятора по формуле 
 
1/ман зар акε (1 ),np p   
 
где n – показатель политропы. 
Показатель n политропного процесса зависит от времени расши-
рения (сжатия) газа в аккумуляторе. Чем меньше время, тем больше 
n и наоборот. Обычно принимают n = 1,1…1,3. 
Объем газовой полости аккумулятора находится по выражению 
 
ак ман манε .V V  
 
Остаточный объем жидкости при выровнявшейся температуре газа 
 
ос ак зар(1 ).V V p   
 
Типоразмер ПГА выбирают по номинальному давлению жидко-
сти ном minp p  и номинальной емкости аккумулятора ном ак .V V  
После выбора ПГА уточняют величины манε  и акp  и определя-
ют максимальное давление газа maxp  в заряженном жидкостью ак-
кумуляторе по следующим формулам: 
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ман ман номε ;V V  
 
ак ман зар(1 ε / ) ;np p   
 
max min ак/ .p p p  
 
Крутящий момент на валу насоса и приводная мощность равны: 
  н н max ат н.мη ;M q p p   
 
н н нω .N M  
 
По значениям нM  и нN  подбирают приводящий двигатель на-
сосно-аккумуляторной установки. 
По величине нQ  и maxp  подбирают предохранительный кла- 
пан 6 и разгрузочный распределитель 15. 
 
2.4. Насосная установка с авторегулируемым насосом 
 
Типовая схема насосной установки с авторегулируемым насосом 
приведена на рис. 2.1, г. Во втором периоде работы ГП подача жид-
кости снижается путем регулирования насоса 16 по давлению в на-
гнетательной гидролинии. Подача жидкости насосной установкой 
автоматически приспосабливается к ее требуемому расходу в ис-
полнительной части ГП. Примерная статическая характеристика 
авторегулируемого насоса показана на рис. 2.2. При использовании 
в механизме регулятора цилиндрической пружины регулировочная 
ветвь характеристики имеет прямолинейный вид. Во втором перио-
де работы ГП при давлении н2p  в напорной гидролинии удельный 
рабочий объем насоса устанавливается регулятором, что обеспечи-
вает необходимую подачу жидкости в исполнительную часть ГП 
при рабочем ходе выходного звена. 
Номинальная подача и номинальное давление насоса, снабжен-
ного автоматическим регулятором, должны быть 
 
ном н1;Q Q   
 




Рис. 2.2. Статическая характеристика авторегулируемого насоса 
 
Устанавливаемый настройкой максимальный удельный рабочий 
объем насоса определяется по выражению 
 
 max н1 н н.оω η .q Q  
 
Удельный рабочий объем насоса во втором периоде работы  
 
 н2 н2 н н.оω η .q Q  
 
Минимальное давление настойки регулятора  
 
min н2 н2 max .p q p q  
 
При этом, с учетом прямолинейной характеристики регулятора, 
получаем 
 
    max min н2 min max н2 max .p p p p q q q     
 
Номинальный крутящий момент и мощность на приводном валу 
насоса по условиям второго периода работы ГП  
 
 н н2 н2 ат н.мη ;M q p p   
 
н н нω .N M  





По значениям нM  и нN  подбирают приводящий двигатель на-
сосной установки с авторегулируемым насосом. 
По величинам нQ  и maxp  подбирают предохранительный кла-
пан 6, обратный клапан 11, регулируемый дроссель 12 и фильтр 2. 
 
 
3. ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ГИДРОПРИВОДА 
С МАШИННЫМ УПРАВЛЕНИЕМ 
 
Машинное регулирование скорости гидроприводов осуществляет-
ся изменением рабочего объема гидромашин. К преимуществам та-
ких гидроприводов относятся значительно меньшие потери энергии 
по сравнению с дроссельным регулированием (КПД η = 0,65….0,75  
и η = 0,27….0,35 соответственно), меньший объем гидробака и зна-
чительно меньший нагрев жидкости, т. к. отсутствуют гидравличе-
ские потери в распределителе и переливном клапане, они также 
имеют более жесткую нагрузочную характеристику.  
Недостатки – конструктивная сложность и повышенная стоимость 
регулируемых гидромашин. В связи с этим гидроприводы с машин-
ным управлением применяются в обязательном порядке при больших 
мощностях (более 50 кВт) и преимущественно используются при 
средних мощностях рабочих механизмов (10….20 кВт).  
Существует большое количество схем гидроприводов с машин-
ным управлением. В качестве расчетной рассмотрим схему гидро-
привода с регулируемым гидромотором (рис. 3.1), применение ко-
торого позволяет снизить установочную мощность насосов в усло-
виях разнорежимной работы гидрофицированных машин. В таких 
условиях работают механизмы передвижения (трансмиссии) многих 
мобильных машин (грузовые автомобили, сельскохозяйственные, 
горные, строительные и др.). Они имеют два режима работы: основ-
ной, при максимальной нагрузке и относительно небольшой техно-
логической скорости, и вспомогательный (маневровый или транс-
портный), при малой нагрузке и максимальной скорости. 
При анализе режимов работы проектируемого гидропривода  
на машине в первую очередь определяют три основных величины,  
к которым относятся: 
– Fмmax(Mмmax) – максимальная сила или момент сил на рабочем 
механизме; 
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– vмmax(мmax) – максимальная линейная или угловая скорость ра-
бочего механизма; 





Рис. 3.1. Схема гидравлического привода с машинным регулированием: 
Н – основной насос; КП – предохранительный клапан; ОК – обратный клапан; 
М – гидромотор; Ф – фильтр; ПН – подпиточный насос; ПК – переливной клапан; 
РГ – распределитель с гидроупарвлением; ТО – теплообменный аппарат 
 
Для определения исходных данных при расчете гидропривода  
с машинным управлением в каждом конкретном случае приходится 
изучать и использовать соответствующую техническую литературу. 
Например, при тяговом расчете трансмиссии мобильной машины 
используются формулы, которые зависят от типа и назначения ма-
шины. В случае, когда максимальный крутящий момент на ведущем 
колесе находят из условия максимальной сцепной массы и принято-
го по дорожным условиям коэффициента сцепления, а максималь-
ную мощность определяют по условию движения машины с макси-
мальной скоростью по горизонтальной дороге с покрытием, то ис-
пользуются следующие формулы: 
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  2maxмmax ск п о л max
к
φ ,vN gm K А v
Z
   
 
где φс и rк – коэффициент сцепления и радиус качения ведущего 
колеса; 
 g – ускорение свободного падения; 
 mк – максимальная сцепная масса, приходящаяся на ведущее  
колесо; 
 vmax – максимальная принятая скорость движения мобильной 
машины; 
 φск – расчетный коэффициент сопротивления качению; 
 mп – масса машины с грузом; 
 Kо и Ал – коэффициент обтекаемости и лобовая площадь машины; 
 Zк – число ведущих колес. 
Если же при расчете гидропривода необходимо учесть сочетание 
статической и динамической нагрузок на рабочий механизм, то для 
определения максимального момента или максимальной силы на 
рабочем механизме используется зависимость 
 
мmax м.с м мmaxε ,M M J   
 
где Jм (mм) – момент инерции или масса рабочего механизма с грузом; 
 εмmax – максимальное ускорение при движении; 
 Мм.с (Fм.с) – момент или сила внешней статической нагрузки. 
При энергетическом расчете гидропривода с машинным управле-
нием (рис. 3.1) определяются следующие параметры: величина мак-
симального давления в гидроприводе max ;p  рабочий объем гидромо-
тора q2; рабочий объем насоса q1; максимальная подача насоса Q1max; 
диаметр трубопровода dу; потери давления в трубопроводе ∆pтр; угло-
вая скорость насоса 1; момент, развиваемый насосом M1max; мощ-
ность приводного двигателя. 
31 
Величина максимального давления в гидроприводе 
 
max ном(1,25....1,5) .p p  
 
Расчет параметров и выбор гидромотора гидропривода (ГП) про-
изводится по формулам 
 
2max нагр 2 2maxε ;M M J   
   2 2 max ном г под м22π η η ,q М р р   
 
где М2max – максимальный момент развиваемый гидромотором; 
 Мнагр – момент позиционной нагрузки; 
 J2 – момент инерции нагрузки; 
 ε2max – максимальное угловое ускорение нагрузки; 
 q2 – рабочий объем гидромотора; 
 pном и pпод – соответственно номинальное давление, развиваемое 
насосом ГП, и давление в системе подпитки; 
 ηг и ηмг – соответственно гидравлический КПД насоса и механи-
ческий КПД гидромотора. 
Давление подпитки выбирают в пределах pпод = 0,8…1,5 МПа,  
в некоторых случаях возможно более высокое давление подпитки 
от 2,5 до 3,5 МПа. 
Гидравлический КПД насосов различной конструкции составля-
ет ηг = 0,9…0,99 – для аксиально-поршневых; ηг = 0,85…0,95 – для 
шестеренных. 
Механический КПД гидромоторов ηмг = 0,95…0,97 – для ради-
ально-поршневых; ηмг = 0,93…0,98 – для аксиально-поршневых. 
По рабочему объему q2 выбираем гидромотор. 
По технической характеристике выбранного гидромотора (ГМ) 
определяются: максимальный рабочий объем q2max; полный КПД 
ГМ ηм; максимальная частота вращения вала мотора nм; момент 
инерции вращающихся масс Jм. 
Максимальный расход рабочей жидкости гидромотора  
 
Q2max = q2maxnм / ηм. 
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Требуемый (настраиваемый) расход гидромотора 
 
Q2 = q2nм/ηм, 
 
где nм – требуемая частота вращения вала гидромотора. 
Максимальная подача насоса Q1max находится по формуле 
 
Q1max = q22max / (2πηн), 
 
где ηн – полный КПД насоса. 
Полный КПД насосов различной конструкции составляет:  
ηн = 0,85…0,88 – для шестеренных типа НШ; ηн = 0,54…0,77 – для 
шестеренных типа Г11-2; ηн = 0,67…0,85 – для радиально-порш-
невых; ηн = 0,72…0,77 – для аксиально-поршневых. 
По максимальной подаче Q1max выбираем тип насоса и по его 
технической характеристике находим частоту вращения вала насо-
са nн; полный ηн, объемный ηон и механический ηмн КПД насоса. 










Затем находим рабочий объем насоса q1 и максимальный разви-
ваемый момент М1max по формулам 
 
q1 = 2πQ1max / (1ηон); 
 
М1max = q1(рном – рпод) / (2πηмн). 
 
Определяем оптимальное передаточное отношение редуктора, 
соединяющего ГМ и инерционную нагрузку, по выражению 
 
p м 2/ ,u J J  
 
где pu  – оптимальное передаточное отношение редуктора. 
Максимальное ускорение нагрузки εmax определяется по формуле 
  max ma2 м 2xε / 2 .JМ J  
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Динамическая добротность ГМ (приемистость) оценивается по 
выражению 
 
 max2 н мП / ,n JМ  
 
где П – критерий, оценивающий динамическую добротность ГМ. 
Площадь и диаметр трубопровода, соединяющего насос с гидро-
мотором, рассчитываем по формулам 
 
Aтр = Q1max / vж;  
 
у тр1,13 ,d А  
 
где Aтр – площадь сечения трубопровода; 
 vж – скорость рабочей жидкости в трубопроводе; 
 dу – условный проход трубопровода. 
Скорость vж рабочей жидкости зависит от величины рабочего 
(номинального) давления в гидропроводе и принимается в пределах 
2…10 м/с при изменении давления от 2,5 МПа до 100 МПа. Полу-
ченный условный проход трубопровода округляется до ближайшего 
(желательно большего) значения по ГОСТ 16518-80. Затем выбира-
ется трубопровод по ГОСТ 8732-78 или ГОСТ 8732-75 с соответ-
ствующим условным проходом. 
Гидравлические потери давления в трубопроводе (предваритель-
но выбрав марку рабочей жидкости) определяются по выражению 
 
Δртр = λρ(Lтр/dу)vж2 / 2 
или 
Δртр = λρ / 2(Lтр / dу)16Q1max2 / (π2dу4), 
 
где λ = f(Re, Δ) – коэффициент сопротивления трения, который за-
висит от числа Рейнольдса Re и относительной шероховатости сте-
нок трубопровода Δ = ΔЭ / dу; 
 dу – условный проход трубопровода; 
 ΔЭ – эквивалентная шероховатость стенок трубопровода; 
 ρ – плотность рабочей жидкости. 
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Число Рейнольдса подсчитывается по формуле 
 
Re = vжdу /  = 4Q1max / (πdу), 
 
где  – кинематическая вязкость рабочей жидкости.  
При ламинарном течении жидкости по трубопроводу  
 
λ = 64/Re. 
 
При турбулентном режиме течения жидкости различают зоны 
гидравлически гладких и гидравлически шероховатых труб, разде-
ленных переходной зоной. Цельнотянутые трубы из стали, латуни  
и меди можно принимать гидравлически гладкими на всем диапа-
зоне Re. Для гидравлически гладкого трубопровода коэффициент λ 
обычно вычисляется для условий 2300 < Re < 8000 по полуэмпири-
ческой формуле Блазиуса: 
 
λ = 0,3164Re–0,25. 
 
В переходной зоне 20dу / ΔЭ < Re < 500dу / ΔЭ для расчета коэф-
фициента применяется формула Альтшуля: 
 
λ = 0,1(ΔЭ / dу + 100 / Re)0,25. 
 
В зоне гидравлически шероховатых труб Re > 500dу / ΔЭ коэффи-
циент λ не зависит от Re и подсчитывается по формуле Никурадзе: 
 
λ = (2lgdу / ΔЭ + 1,14)–2. 
 
Затем уточняется величина давления подпитки рпод в системе.  
С одной стороны, 
 
Δрм = 2πМ2max / (q2ηм2), 
 
где Δрм – перепад давления в гидромоторе, МПа. 
С другой стороны, 
 
Δрм = рном – Δртр – рпод, 
откуда 
рпод = рном – Δртр – Δрм. 
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Полученное значение давления подпитки округляется до вели-
чины номинального давления по ГОСТ 12445-80. 
Выбирается насос системы подпитки по величинам номинально-
го давления рпод и номинальной подачи Qпод, обеспечивающей вос-
полнение утечек в гидроприводе машинного управления. 
Ориентировочно расход жидкости на утечки и перетечки в объ-
емном гидроприводе можно определить по выражению 
 
Qут = Q1max(1 – ηонηомηоа). 
 
Объемные КПД находятся по паспортным данным гидромашин  
и гидроаппаратов. Примерные значения ηон = 0,95; ηом = 0,96; ηоа = 0,98. 
Объемный гидропривод, схема которого изображена на рис. 3.1, 
содержит вспомогательный источник рабочей жидкости. Этот ис-
точник содержит подпиточный насос ПН, переливной клапан ПК  
и фильтр с клапаном Ф. В результате, во всасывающей полости 
насоса и сливной полости гидромотора постоянно поддерживается 
избыточное давления рп.н. = 0,8…1,3 МПа. Такая подпитка позволя-
ет использовать гидромашины с улучшенными массогабаритными 
показателями и существенно снижает содержание газов в замкну-
том контуре циркуляции жидкости. 
Дополнительный источник жидкости, поступающей под давле-
нием, используется в данном случае и для питания гидравлического 
следящего привода в регулирующем механизме гидромотора. Ори-
ентировочный расход жидкости при работе следящего привода 
 
Qс.п = (0,1…0,15)Q1max. 
 
После расчета и выбора указанного следящего гидропривода 
значение Qс.п уточняется. 
Требуемая подача подпиточного насоса 
 
Qп.н ≥ Qут + Qс.п. 
 
Поток жидкости от подпиточного насоса очищается фильтром  
с тонкостью фильтрации 10…30 мкм. Необходимость существенно-
го улучшения процессов фильтрации и охлаждения рабочей жидко-
сти в гидроприводах с машинным управлением значительной мощ-
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ности приводит к усложнению вспомогательных устройств (рис. 3.1). 
Чтобы обеспечить интенсивную смену жидкости, циркулирующей  
в основном контуре, дополнительно к обратным клапанам устанав-
ливается распределитель с гидроуправлением РГ. Благодаря этому  
в процессе работы гидропривода из магистрального трубопровода  
с низким давление через распределитель и переливной клапан по-
стоянно перетекает в гидробак значительное количество жидкости, 
близкое к подаче Qп.н подпиточного насоса. 
Вся жидкость от подпиточного насоса непрерывно фильтруется 
и поступает в магистральный трубопровод, давление рпод в котором 
поддерживается переливным клапаном ПК. Предохранительные кла-
паны КП (рис. 3.1) выбираются по условному проходу уd  
 
 1maу x max1,13 4 / π ,vQd   
 
где maxv  – максимально допустимая скорость течения жидкости 
через клапан, принимаемая равной 15…25 м/с. 
Для интенсивного охлаждения жидкости, перетекающей из ма-
гистрального трубопровода в гидробак через переливной клапан, 
предусматривают теплообменный аппарат (ТО) водяного или воз-
душного типа. Для выбора или проектирования теплообменного 
аппарата необходимо знать необходимую мощность Nт.а теплового 
потока отводимого аппаратом и расход рабочей жидкости через 
теплообменник Qж  Qпод. 
Приводная мощность движителей (электродвигателей и двигате-
лей внутреннего сгорания) основного насоса и насоса системы под-
питки определяется по зависимостям 
 
N1max = M1max1, 
 
Nпод = рпод Qп.н / ηн.п, 
 
где ηн.п – полный КПД насоса подпитки. 
В качестве насоса системы подпитки чаще всего используются 
шестеренные насосы типа Г11-2 с полным КПД ηн.п = 0,54…0,77. 
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4. ЭНЕРГЕТИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ШАГОВОГО 
ГИДРОПРИВОДА 
 
При энергетическом расчете определяют главные параметры 
гидропривода: удельный объем дq  гидродвигателя (ГД), диаметр yd  
условного прохода гидролиний и гидроаппаратов, подачу нQ  на-
сосной установки, необходимые для выбора типоразмеров основ-
ных гидроагрегатов, трубопроводов и механических узлов. Специ-
фика работы шагового гидропривода (ШГП) требует учета допол-
нительных факторов при энергетическом расчете, поэтому методи-
ка расчета основных параметров ШГП отличается от методики рас-
чета двухпозиционных объемных приводов. 
Основные исходные данные при проектировании ШГП – задан-
ные показатели нагрузки м м м м( ,  или , ),J М m F  быстродействие 
(время отработки шага шагt ), точность позиционирования поз(ε ),  
режим работы поз( )п  и компоновка привода на машине. 
Последовательность расчета ШГП следующая. 
1. Определяем приведенный к выходному звену (ВЗ) ГД шаг по-





 при поступательном движении;




    
 
2. Находим приведенную к ВЗ ГД максимальную скорость (ли-
нейную или угловую) по выражению 
 
мmax шаг шаг2 ,v y t  
 
где шагt  – время отработки шага. 
3. Вычисляем приведенную к ВЗ ГД внешнюю нагрузку  
 
2в м с.п;m m K  
c м c.п с.пη ;F F K  
дшаг шаг с.п ;y y K  
дmax мmax c.п .v v K  
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В случае шагового привода вращательного движения  
 
м м;m J     м м;F M     c c ,F M  
 
где с.пη  – механический КПД силовой передачи (для зубчатого ре-
дуктора в зависимости от передаточного числа с.пη  = 0,9…0,98; для 
червячного – с.пη  = 0,5…0,7); 
 дшагy  – шаг выходного звена гидродвигателя; 
 с.пK  – передаточный коэффициент силовой передачи.  
 с.пK  зависит от выбранного типа ГД и особенностей конструи-
рования шагового распределителя (ШР). В некоторых случаях мож-
но обойтись без силовой механической передачи с.п( 1)K   благо-
даря применению соответствующих гидроцилиндров или поворот-
ных гидродвигателей. Однако при этом следует учитывать следую-
щее: угловой шаг шагХ  распределителя может принимать только 
определенные значения, вычисленные по соответствующей форму-
ле. Минимальное значение шагХ  ограничено возможностями тех-
нологического процесса. 
При выборе передаточного отношения силовой механической 
передачи необходимо учитывать условия 
 
с.п мmax дmax ;K v v  
 
с.п шаг ос шаг ,K y K Х  
 
где дmaxv  – максимально допустимая скорость ГД дmax(v  = 0,3…0,5 м/с – 
для ГЦ, дmaxv  = 105…314 рад/с – для высокооборотных гидро-
моторов); 
 осK  – передаточный коэффициент обратной связи (ОС) от ГД к ШР. 
Следует иметь в виду, что при ос 1K   ОС имеет наиболее прос-
тую конструкцию. 
4. Находим время срабатывания распределителя рас ,t  путь расу  
и предельную скорость расv  в первом периоде отработки шага  
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рас рас шагτ ;t t  
 
рас рас дшагλ ;у y  
 
рас рас дшаг шагθ ,v y t  
 
где расτ ,  расλ  и расθ  – относительные величины, характеризующие 
приходящуюся на первый период доли времени, пути и предельной 
скорости. 
Величины расτ  и расλ  зависят от конструкции шагового гидро-
двигателя (ШГД) и в частности от формы и размеров окон и высту-
пов в ШР. Значение расθ  связано с формой тахограммы и находится 
в пределах рас1 θ 2.   
В первом приближении можно принять следующие значения от-
носительных величин 
 
рас рас зон1 ;       
 
рас рас;    
 
рас 1,5,   
 
где расε  – относительная величина перекрытия в ШР, расε 0,02...0,05;  
 зонε  – зона нарастания моментной (силовой) характеристики, 
зонε 0,03...0,06.  
5. Находим ускорение в первом периоде отработки шага 
  2pac pac pac шаг дшаг .w v v t у   
 
В связи со сложностью и быстротечностью процессов в шаговом 
гидроприводе  шаг 0,01...0,1 c ,t   главный параметр ГД – удельный 
рабочий объем дq  – приходится определять в два этапа путем по-
следовательного приближения. 
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6. На первом этапе вычисляем ориентировочные значения удель-
ного, шагового и расчетного рабочих объемов ГД: 
    д в pac c ном га д.мη η ;q m w F p   
 
шаг д дшаг ;q q у  
 
рас рас шагλ ,q q  
 
где номp  – номинальное давление (выбирается из стандартного ряда 
в зависимости от типа гидродвигателя), МПа; 
 гаη  – гидравлический КПД линий и аппаратов, гаη 0,75...0,9;  
 дмη  – механический КПД объемного двигателя, причем 
дмη 0,85...0,95  – для гидроцилиндров, дмη 0,8...0,9  – для пово-
ротных пластинчатых гидродвигателей, дмη 0,85...0,95  – для акси-
ально-поршневых моторов с наклонной шайбой, дмη 0,75...0,95  – 
для пневмоцилиндров, дмη 0,90...0,95  – для аксиально-поршневых 
гидромоторов с наклонным блоком. 
7. Определяем площади проходного сечения трубопроводов, зна-
чения статического и среднего давлений в камере ГД: 
 




д ном c д
при двухкамерном двигателе;
σ при дифференциальном ГЦ;
р F qр р F q
    
 
 
 cp cт ном 2,p p р   
 
где тА  – площадь поперечного сечения трубопроводов; 
 pacv  – предельная расчетная скорость; 
 тv  – рекомендуемая скорость течения жидкости в трубопроводе, 
тv  = 3 м/с; 
 атр  – атмосферное давление.  
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На втором этапе энергетического расчета ШГП необходимо учесть 
затраты энергии на разгон жидкости в трубопроводах, объемную 
деформацию жидкости и стенок, разгон подвижных деталей в ГД. 
Кроме того, необходимо учесть внешнюю нагрузку и потери энер-
гии из-за утечек жидкости, гидравлического сопротивления потоку 
и трения в передаточном механизме ГД (при наличии). 
8. Вычисляем уточненный шаговый рабочий объем ГД с учетом 
вышеперечисленных факторов по выражениям 
 
2наг рас дшаг с в рас c вλ 2,  при  и const ,А y F m v F m    
 
где нагА  – работа, затраченная на преодоление сил внешней нагруз-
ки и разгон рабочего механизма с грузом. 




0,5       y ГЦ;
0,5 y поворотного ГЦ;






ж кам т и д ;у у А l q   
 
ж д кам т и д ж ,V q у А l q у    
 
где каму  – характерный размер камеры; 
 пL  – полный ход поршня ГЦ; 
 дmaxу  – максимальное перемещение выходного звена; 
 иl  – длина исполнительной и подводной гидролиний. 
Шаговый рабочий объем ГД определяется по формуле 
  шаг наг нап кин сж ут мех гид ,q А р р р р р р       
 
причем  
1 2 2и д pac т д pacкинкин




rK q v l q vАp
q q A y

    
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    2 2 1y 1 1сж ном ст ж ж ат атсж ном ст
шаг дшаг ж д y дшаг
ε ;
2 ( 1)
к к к к кVА р р у y рр р р
q у Е q E у к
          
 
ут
ут рас ср ут
шаг
λ ε ;Аp р
q
       мехмех рас ср д.м
шаг
λ ε ;Аp р
q
   
 
гидгид рас ном г.а
шаг
λ ε 1,5;Аp р
q
       напнап рас ном ут
шаг
λ 1 ε ,Аp р
q
    
 
где кинА  – кинетическая энергия движущейся жидкости в трубо-
проводах и подвижных деталей ГД; 
 сжА  – работа, затраченная на объемную деформацию (сжатие) ра-
бочей среды и упругих стенок в подводном трубопроводе и камере ГД; 
 ут гид мех,  ,  А А А  – потери энергии вследствие утечек жидкости, 
гидравлического сопротивления потоку и трения в передаточном 
механизме ГД; 
 напА  – количество механической энергии, поступившей с пото-
ком жидкости через входное сечение напорного трубопровода в ис-
полнительную часть привода в первом периоде отработки шага; 
 утε  – утечка жидкости, ут а.о д.оε 2 η η ;    
 г.аε  – гидравлические потери в линиях и аппаратах, г.а г.аε 1 η ;   
 д.мε  – потери на трение в гидродвигателе, д.м дмε 1 η ;   
 а.о д.оη , η  – объемный КПД аппаратов и гидродвигателя; 
 д.мη  – механический КПД гидродвигателя;  
 г.аη  – гидравлический КПД линий и аппаратов; 
 и , K r  – коэффициенты; 
 ρ  – плотность рабочей жидкости, кг/м3; 
 жE  – объемный модуль упругости жидкости (для минеральных 
масел 9ж (1,5...2,0) 10E    Па); 
 атε  – относительное по объему содержание нерастворимых га-
зов в полости ГД, атε  = (0,01…0,05); 
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 yV  – объем упругой внутренней полости определяется геомет-
рическим путем; 
 мE  – модуль упругости материала для сталей различных марок, 
4м (19,5...20,6) 10  МПа;E    
 yE  – приведенный модуль упругости длинного металлического 
трубопровода круглого сечения. 
 
y м т т ,E E s d  
 
где тs  – толщина стенки;  
 тd  – внутренний диаметр трубопровода. 
Объемные КПД выбираются по следующим рекомендациям: для 
насосов – н.о 0,75...0,97;   для гидромоторов – д.о 0,70...0,98;   для 
гидроцилиндров – д.о 0,98...1,00;   для аппаратов – а.о 0,92...0,96.   
Упругими можно считать тонкостенные длинные трубопроводы, 
резиновые рукава, эластичные диафрагмы и сильфоны, а также ак-
кумуляторы. При расчетах можно принять 4 3y (0,3...0,6) 10  м .V    
Коэффициенты и , K r  выбираются по табл. 4.1, в зависимости от 




Значения параметров ШГД 
 
Гидродвигатели pном,  МПа Kи r Примечание 
Аксиально-поршневые ГМ 16 2,6·10
5 1,5 Известна прибли-
женная зависимость 
массы или момента 
инерции подвижных 
деталей ГД от удель-
ного рабочего объе-
ма д и дrm K q  
20 5,2·105 1,5 
Радиально-поршневые  
многоходовые ГМ 16 3,4·10
3 1,0 
Радиально-поршневые 
одноходовые ГМ 20 2,2·10
4 1,5 
Двуполостные ГЦ  
с полным ходом 0,4 м 16 2,9·10
4 1,5 
Дифференциальные  
гидроцилиндры с полным 
ходом 0,25 м 
20 4,1·104 1,5 
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9. Находим уточненное значение удельного объема ГД 
 
д шаг дшаг .q q у  
 
10. Определяем минимальный рабочий объем гидромотора 
 
д.о д2π .V q  
 
По ГОСТ 13824-80 выбираем ближайшее стандартное значение 
рабочего объема ГД. 
11. Эквивалентный КПД исполнительных частей ШГП  
 
ут гидкин сж мехэкв
нап нап нап нап нап
η 1 .р рp р рр р р р р       
 
12. Проводим расчет шагового распределителя. 
Число окон шагового распределителя вращательного движения 
 
ок так грп п п , 
 
где такп  – число тактов так( 2...4п  , обычно так 4);п   
 грп  – число группы окон, гр 2п   – для гидростатической раз-
грузки золотника. 
Число пазов определяем по выражению 
  паз так нат гр кам1п п п п п  , 
 
где натп  – число из натурального ряда; 
 камп  – число камер ГД. 
При этом угловой шаг поворотного золотника 
 
 шаг гр кам ок паз2π .Х п п п п  
 
Относительный размер стенок определяется по выражению 
 
ст ст пазε l l  
 
и находится в пределах стε 0,3...0,5.  
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Необходимая площадь проходного сечения одновременно исполь-
зуемых пазов определяется по выражению 
 
паз рас расА Q v , 
 
где расv  – допустимая скорость течения жидкости в пазах распреде-
лителя, рас 10...30 м/с;v   
 расQ  – расчетный расход жидкости через шаговый распредели-
тель, причем 
 
рас д рас д.оη .Q q v  
 
Диаметр распределительной поверхности 
 
  пазрас шаг гр шаг ст паз
2π .
2π 1 ε
Аd Х n X п    
 
Ширину окон и глубину пазов рассчитываем по формулам 
 
  oк паз рас шаг расsin 0,5 1 ε ;l l d X    
  паз паз паз гр .h А l п  
 
Толщина стенки находится по выражению: 
 
ст паз стε .l l  
 
13. Расчет насосной установки. 
Определяем подачу рабочей жидкости насосной установкой при 
работе ШГП по формуле 
 
 н д рас д.о а.оη η .Q q v  
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Крутящий момент на валу насоса 
 







    
 
д1 с н рас.М М m w   
 
Выбираем насос, обеспечивающий требуемые показатели. Из пас-
портных данных насоса находим объемный КПД н.о  и общий  
КПД н ,  номинальную подачу ном ,Q  частоту вращения .n  





Qq    
 
где нω =2πn  – угловая скорость вала насоса. 
Механический КПД насоса может быть приблизительно опреде-
лен, зная общий н н.о и .   В общем случае механический КПД на-
соса находится в пределах н.м 0,8...0,94.   
Находим приводную мощность насоса 
 












5. ОСОБЕННОСТИ ПРОЕКТИРОВОЧНОГО РАСЧЕТА 
 СЛЕДЯЩИХ ПРИВОДОВ С ДРОССЕЛЬНЫМ  
УПРАВЛЕНИЕМ 
 
5.1. Энергетический расчет следящего гидропривода 
 
При энергетическом расчете определяют статическую силу Fс 
или момент Мс на выходном звене объемного двигателя от внешней 
нагрузки; приведенную к выходному звену массу mв или момент 
инерции Jв движущихся частей; скорость vр (p) и ускорение ар (εр) 
выходного звена двигателя. 
Силовые и кинематические величины Fм(Мм), mм(Jм), vм(м)  
и ам(εм), заданные для рабочего механизма, приводятся к выходно-
му звену объемного двигателя по упрощенным формулам, извест-
ным из курса теории машин и механизмов: 
 
Fс(Мс) = Fм(Мм) / (iс.п.ηс.п.);  
 
mв(Jв) = mм(Jм) / i2с.п.; 
 
vр(p) = vм(м)iс.п.;  
 
ар(εр) = ам(εм)iс.п., 
 
где iс.п., с.п. – соответственно передаточное число и механический 
КПД силовой механической передачи. 
Главный параметр объемного двигателя возвратно-поступатель-
ного движения – площадь поршня цилиндра Ап  
 
Ап = 1,5Ап.пр., 
 
где Ап.пр. – предельное (минимальное) значение площади поршня 
объемного двигателя. 
 
в p c н д в д.м
в p c н
к
п.пр.
д н д.м к
при =2;( ) / ( σ ) )    
( ) / ( σ ) )    при .=1
m a F p p
m a F np
n
рА
      
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Соотношение эффективных площадей (коэффициент асимметрии) 
в рабочих камерах объемного двигателя для двухштоковых цилинд-
ров и моторов σд = 1; у двухкамерных одноштоковых цилиндров  
σд = 0,7…0,9; для дифференциальных цилиндров σд = 0,5. 
Примерное значение механического КПД гидроцилиндров с элас-
тичным уплотнением д.м. = 0,85…0,95. 
Величина давления р1 и р2 рабочей среды в камерах двигателя 
зависят от давлений рн и рв в напорной и сливной линиях и от гид-
равлических потерь давления в дросселирующем распределителе. 
Абсолютное давление в напорной линии привода связано с но-
минальным давлением зависимостью 
 
рн = рном + рат, 
 
где рат – атмосферное давление, рат = 0,1 МПа. 
Давление рв на выходе дросселирующего распределителя при-
нимаем рв = 0,2…0,5 МПа. По величинам Ап, рном и vдmax = 2Lп / tп  
(где tп – время перемещения выходного звена (ВЗ) двигателя; Lп – 
полный путь перемещения (ход) ВЗ двигателя) выбираем типораз-
мер объемного двигателя. 
По величине Ап определяют диаметры поршня и штока двигателя 
 
п п4 /π;D A  
 
dш = (0,5…0,7)Dп. 
 
Размеры Dп и dш округляют до ближайших стандартных. Затем 
уточняют Ап и σд с учетом стандартных значений dш и Dп. 
Максимальный расход жидкости в исполнительном механизме 
следящего привода определяется по выражению 
 
п д max д.о. а.о. к






/ ( )            при  2;




       
 
 
где д.о.η  – объемный КПД гидродвигателей (для гидроцилиндров 
д.о.η  = 0,98…1,0); 
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 а.о.η  – коэффициент, учитывающий утечки в гидроаппаратах,
а.о.η  = 0,92…0,96; 
 vд max – максимальная скорость выходного звена объемного дви-
гателя, vд max = 0,25…1,3 м/с. 
 
5.1.1. Расчет и выбор параметров дросселирующего  
гидрораспределителя 
 
Определяем предельную (минимальную) эффективную площадь 
проходного сечения дросселирующей щели распределителя 
 
к3п.пр д д н д в
п.п
щ.
р д н д
пр
н к
пρ(1 σ ) / (2( σ ))  
ρ / (2(
ри 2;
при σ 1))   ,
A v р р




     
 
 
где ρ  – плотность рабочей жидкости. 
Тогда эффективная площадь Аэ проходного сечения рабочих ще-
лей распределителя при данном режиме работы следящего привода 
и оптимальном значении КПД гидрораспределителя равна  
  э щ.пр гр гр/ 1 ,A A    
 
где гр  – оптимальное значение КПД гидрораспределителя. 
Если гр 2/3,   
э щ.пр2,6 .А A  
 
Эффективная площадь проходного сечения дросселирующего 
распределителя связана с геометрической площадью проходного 
сечения Аэ = μА и, следовательно, со смещением золотника Хс отно-
сительно среднего (нейтрального) положения. В свою очередь, со 
смещением Хс связана ошибка слежения Δу. Таким образом, с умень-
шением Аэ при прочих равных условиях снижается ошибка Δу cле-
жения в установившемся режиме работы следящего привода. 
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Вычисляем рабочее смещение золотника относительно втулки 
 
Хр = (ко.с. / кс.п.) Δуо, 
 
где ко.с. – коэффициент обратной связи; 
 кс.п. – передаточный коэффициент (передаточное отношение) си-
ловой механической передачи, кс.п. = 1 / iс.п.; 
 Δуо – допустимая ошибка слежения при основном режиме рабо-
ты привода. 
Величина рабочего смещения золотника Хр связана с шириной hр 






+ при положительном перекрытии;
при условном нулевом перекрытии;




    
 
 
Величина перекрытий hо и hп принимаются равными между со-
бой и составляют 0,05…0,10 мм. 
Определив значение Хр и задавшись величиной hо или hп пере-
крытия, можем рассчитывать диаметр dз исходя из зависимости 
 
Аэ = μА, 
 
где μ – коэффициент расхода, μ = 0,6…0,8; 
 А – геометрическая площадь проходного сечения. 







/ ( ( + ))   при отрицательном перекрытии,




d А Х h
   
 
 
где φп – коэффициент использования периметра (φп = 1 – втулка  
с кольцевыми внутренними расточками; φп = 0,48 – втулка с окнами 
прямоугольной и ступенчатой формы). 
Полученное значение зd  округляем до стандартного. 
Диаметр шейки золотника dш определяется по соотношению 
 
dш = (2/5…2/3) dз. 
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5.1.2. Расчет и выбор насосной установки 
 
Требуемый рабочий объем насоса определяется по выражению 
 
qн = Qд max / (nно.н.), 
 
где nн – частота вращения вала насоса, nн = nдв/uр; 
 nдв – частота вращения приводного двигателя; 
 uр – передаточное отношение редуктора приводного двигателя, 
uр = 1,5; 
 ηо.н. – объемный КПД насоса, ηо.н. = 0,82…0,97. 
По qн с учетом рн.ном. выбирают типоразмер насоса из ряда серий-
но выпускаемых так, чтобы требуемая частота вращения вала насо-
са была близка к номинальной для выбранного типа насоса. 
Выбирают соответствующую вспомогательную и предохранитель-
ную аппаратуру (клапаны предохранительные, переливные, фильт-
ры, обратные клапаны и т. д.). 
Мощность приводного двигателя насоса 
 
Nпр.н. = Qнрн/ηн, 
 
где н – общий КПД насоса, н = 0,8…0,85. 
 
5.1.3. Проверка теплового режима работы  
следящего гидропривода 
 
Потери мощности в следящем гидравлическом приводе, перехо-
дящие в тепло, определяются по выражению 
 
Nпот = Nпр.н.(1 – ), 
 
где Nпр.н. – мощность приводного двигателя насоса, Вт; 
  – КПД привода,  = 0,75…0,8. 
Количество теплоты, выделенное в гидроприводе в единицу 
времени 
 
W = Nпот, Вт. 
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Превышение установившейся температуры жидкости в баке над 
температурой окружающей среды 
 
ΔТуст = W / (кбAб), 
 
где кб – коэффициент теплопередачи от бака к воздуху; 
 Aб – площадь поверхности гидробака, Aб = 6,7Vб2/3 в случае, если 
бак имеет форму параллепипеда. 
Для стационарного технологического оборудования, находяще-
гося в помещении, кб = (4…6), Вт/(См2); для мобильных машин  
кб = (10…15), Вт/(См2). 
При выборе полезного объема Vб гидробака (м3) пользуются ре-
комендацией о его величине, соответствующей трех- или пятими-
нутной подаче насоса 
 
б н(180...300) .V Q  
 
Для нормальной работы гидропривода необходимо, чтобы соблю-
далось следующее неравенство: 
 
ΔТуст ≤ ΔТдоп. 
 
где допT  – максимально допустимый перепад температуры между 
рабочей жидкостью и окружающей средой, допT  = 35 С. 
Если неравенство не соблюдается, то необходимо или увеличить 
объем бака и поверхности теплоотдачи гидропривода, или же уста-
новить теплообменник, выбрав его по соответствующей методике. 
 
5.2. Энергетический расчет пневматического  
следящего привода 
 
При энергетическом расчете пневматических следящих приво-
дов (СП) определяют основные параметры объемного пневмодвига-
теля, дросселирующего распределителя и источника рабочей среды, 
находящейся под давлением: 
– статическую силу Fс или момент сил Mс на выходном звене 
(ВЗ) объемного двигателя (ОД) от внешней нагрузки; 
53 
– приведенную к ВЗ массу mв или момент инерции вJ  движу-
щихся частей; 
– скорость vр (p) и ускорение р p(ε )a  ВЗ в основном режиме ра-
боты привода; 
– максимальную скорость дmaxv  ВЗ. 
Силовые и кинематические величины м м м м, ,  и ,F m v w  заданные 
для механизма, приводятся к ВЗ СП по упрощенным формулам, из-

































где с.п с.п, K   – передаточное отношение и механический КПД си-
ловой механической передачи; 
 пt  – время перемещения ВЗ двигателя; 
 пL  – полный путь перемещения (ход) ВЗ двигателя. 
Силовую механическую передачу применяют, когда нужно по-
низить угловую скорость и повысить крутящий момент на рабочем 
механизме или преобразовать вращательное движение в поступа-
тельное, и наоборот. Во многих случаях значение с.пK  определяют 
по соотношению максимальных скоростей мmaxv  рабочего органа  
и объемного двигателя д maxv  выбранного типа: 
 
с.п м max д max .K v v  
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Тогда передаточное число с.пi  определяют по зависимости 
 
с.п с.п=1 .i K  
 
Полученные расчетом значения с.пK  и с.пi  корректируют в соот-
ветствии с рекомендациями ГОСТ или отраслевой нормали. 
Если в качестве основного режима работы СП задано гармони-
ческое колебание ВЗ с амплитудой рy  и круговой частотой кω ,  
расчетные значения скорости рv  и ускорения рa   принимают рав-
ными амплитудным: 
 
p р кω ;v y  
 
2р р кω .a y  
 
При энергетическом расчете выбирают номинальное давление номр  
рабочей среды в соответствии с возможностями пневмооборудования, 
выпускаемого данной отраслью машиностроения. Для пневмооборудо-
вания машин и технологических установок номр  = 0,63…1,0 МПа. 
 
5.2.1. Расчет привода с двухщелевым распределителем  
и дифференциальным пневмоцилиндром 
 
Определяем главный параметр ОД – удельный рабочий объем 
 
д д.пр1,61 ,q q  
 
где д.прq  – предельное (минимальное) значение удельного рабочего 
объема двигателя, причем 
     
    
в p c н д в д.м к
д.пр
в p c н д н д.м к
η   при  2;
η   при  1,
m a F р р n
q
m a F р р n
         
      (5.1) 
 
где кn  – число рабочих камер ОД, на входе и выходе, в которых 
регулируется поток рабочей среды. 
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Для двухкамерного ОД к 2,n   для дифференциального цилинд-
ра к 1.n   В случае объемного двигателя возвратно-поступательного 
движения д пq А  и д.пр п.пр ,q А т. е. соответственно равны площа-
ди поршня пА  и предельному (минимальному) значению площади 
поршня п.пр.А  Соотношение эффективных площадей в рабочих ка-
мерах ОД для моторов и двухкамерных двухштоковых цилиндров 
дσ 1;  для двухкамерных одноштоковых цилиндров дσ 0,7...0,9;  
для дифференциальных цилиндров дσ 0,5.  Примерное значение 
механического КПД д.м  пневматических объемных двигателей при 
диаметрах поршней п 25...400 ммd   – д.мη 0,75...0,95.  
Абсолютное давление нр  в напорной линии привода связано  
с номинальным (манометрическим) номр  давлением зависимостью 
 
н ном ат ,р р р   
 
где атр  – атмосферное давление, ат 0,1 МПа.р   
При отсутствии аппаратов в выхлопной пневмолинии  
 
в ат .р р  
 
По величинам д ном,q p  и д maxv  выбирают типоразмер объемного 
пневмодвигателя. 
В случае, когда объемный двигатель – цилиндр или дифферен-
циальный цилиндр, по величине дq  определяют диаметр поршня  
и диаметр штока 
 
д д шт д4 ;   (0,5...0,7) .d q d d    
 
Величины дd  и штd  округляют до ближайших стандартных значе-
ний. Затем уточняют дq  и д  с учетом стандартных значений дd  и штd  




     
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Далее определяем эффективную площадь эf  проходного сечения 
двухщелевого распределителя по формуле 
 
э 03,33 ,f f  
 
где 0f  – промежуточное значение эффективной площади, причем 
 
0 д.пр р ат2 ,f q v RT                                 (5.2) 
 
где атT  – температура окружающей среды. 
 
5.2.2. Расчет привода с двухкамерным пневмодвигателем  
и четырехщелевым распределителем 
 
Вначале по формулам (5.1) и (5.2) находят промежуточные вели-
чины д.прq  и 0f . Затем по рис. 5.1 определяют давление р  при за-
данных значениях д  и н ,р  причем 
 
в 2 ,р р р  
 
где вр  – давление в выхлопной линии; 




Рис. 5.1. Оптимальные значения р  в зависимости от соотношения эффективных  
площадей камер пневмодвигателя при различных давлениях в напорной линии 
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σ 1       при  ;ψ
σ 1    при  ,
р р р р
р р р р





рр р  – соотношение давлений на входе вхр  и выходе выхр  










2 2 1 кр
1 2
2 кр кр 1 кр
ψ ψ 1           при  ;
ψ 1   при  ,
р р
р
р р р р
     
 
 
где 1р  – давление в полости пневмодвигателя; 
 нр  – давление питания. 
Так как заранее значение 1р  неизвестно, то вычисляют 1р  для 
того же случая, что и 2ψ ,  т. е. если 2ψ  вычисляется для случая 
кр,р р  то и 1р  вычисляется для случая 1 кр.р р  
Находим гидравлический КПД распределителя г.р  
 






   при  2;
1 σ






          
 
причем  
в в н .р р р  
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Далее рассчитываем относительную эффективную площадь про-
ходного сечения рабочей щели распределителя 
 
гэ 2 .рψ η .f   
 
Искомые удельный рабочий объем дq  пневмодвигателя и эффек-
тивную площадь эf  проходного сечения распределителя в основ-
ном режиме работы определяем по формулам 
 
д д.пр г.рη ;q q  
 
э э 0.f f f  
 
Массовый расход сжатого воздуха (газов), требуемый от источ-
ника питания при работе следящего пневмопривода в основном ре-
жиме, находят по формуле 
 
 
   
р д н 1 н к
д
р д н 1 д н к
               при 2;
1   при  1,
v q p p RT n
G
v q p p RT n
     
 
 
где нT  – температура воздуха. 
Чтобы давление сжатых газов в напорной линии было постоян-
ным ( н( const),р   на входе следящего пневмопривода устанавли-
вают ресивер. 
Расчет дросселирующего пневмораспределителя проводится так 










6. РАЗРАБОТКА МАТЕМАТИЧЕСКИХ МОДЕЛЕЙ  
ДЛЯ ИССЛЕДОВАНИЯ ДИНАМИЧЕСКИХ  
ХАРАКТЕРИСТИК ГИДРОПРИВОДОВ 
 
6.1. Общий подход к моделированию  
динамики гидропривода 
 
Динамический расчет гидропривода проводится с целью оценки 
качества переходного процесса в системе и определения парамет-
ров, которые обеспечили бы наилучшее быстродействие без значи-
тельного перерегулирования. 
В большинстве случаев уравнения, описывающие процессы в гид-
росистемах, являются нелинейными. Гидропривод описывается при 
помощи системы линейных и нелинейных дифференциальных урав-
нений. Нелинейность гидросистем может быть обусловлена нели-
нейностью внешней нагрузки, упругостью гидравлического звена, 
нелинейными потерями давления в магистралях, силами трения, за-
зорами и т. д. Идеализация реальных систем через линеаризацию их 
моделей не всегда допустима, так как при этом не только ухудша-
ется точность расчетов, но и искажаются качественные особенности 
процессов. Это связано с тем, что в гидросистемы входят элементы 
с существенно нелинейными характеристиками, которые не линеа-
ризуются при переходе к малым отклонениям переменных. 
При составлении математической модели гидропривода реальный 
привод заменяется динамической схемой. Сложность динамической 
схемы и математической модели зависит от принимаемых допущений, 
среди которых общими преимущественно для всех динамических схем 
гидропривода являются следующие: свойства жидкости (плотность, 
вязкость, количество нерастворимого в ней воздуха) не изменяются 
во время переходного процесса, жидкость является однородной, ка-
витация и утечки исключаются, нестационарность потока жидкости 
не оказывает влияние на величину потерь давления. Среди специ-
альных допущений для конкретных моделей можно выделить такие 
как пренебрежение сжимаемостью жидкости, силами трения в гидро-
двигателях, потерями в сливных трубопроводах и т. п. 
Будем рассматривать динамику гидравлической цепи, считая 
цепь системой с сосредоточенными параметрами. При этом предпо-
лагается, что жидкость сосредотачивается в нескольких объемах 
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малой протяженности (узлах). В качестве узлов обычно принима-
ются наиболее характерные точки привода: выход насоса, подклю-
чение распределителя, вход в гидродвигатель, разветвления трубо-
проводов и т. п. 
На динамической схеме участок гидропривода изображается ус-
ловным трубопроводом с эквивалентным сопротивлением R и со-
средоточенной массой m. Для изображения податливости в узлах 
вводится дополнительная емкость, имитирующая увеличение или 
уменьшение расхода рабочей жидкости при ее сжатии–расширении. 
Гидроаппарату соответствует изображение в виде постоянного или 
переменного дросселя (рис. 6.1). 
 
 
а б в 
 
Рис. 6.1. Условное обозначение на расчетной схеме: 
а – участок трубопровода; б – сжимаемость жидкости; в – гидроаппарат 
 
Для получения математической модели динамических процессов 
в гидроприводе составляются три типа уравнений: 
1) уравнения течения рабочей жидкости в гидроприводе; 
2) уравнения баланса расходов; 
3) дифференциальные уравнения движения подвижных элемен-
тов системы (уравнения сил). 
Уравнения течения рабочей жидкости в элементах гидропривода 
составляются на основе баланса давлений на участке гидроцепи. 
Уравнение баланса давлений для i-го участка привода в общем виде 
 
1 ,i i ip p p                                        (6.1) 
 
где pi и pi+1 – давления на входе и выходе i-го участка гидропривода; 






m pi+1 Rрi 
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Для потерь давления на участке гидроцепи можно записать 
 
,i mi li jip p p p        
 
где Δpli, Δpmi, Δpji – соответственно потери по длине магистрали, мест-
ные и инерционные. 
Потери можно рассчитать по выражениям: 
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    
 
где ξi – коэффициент местного сопротивления, зависящий от типа 
сопротивления, режима течения жидкости; 
 xi – перемещение потока жидкости по данному участку трубо-
провода; 
 lтрi – длина участка трубопровода; 
 ρ – плотность рабочей жидкости; 
 ν – кинематическая вязкость жидкости; 
 kεi – коэффициент, зависящий от относительной шероховатости 
трубопровода (ε = k/d, где k – абсолютная шероховатость, d – внут-
ренний диаметр трубопровода); 
 fтрi – площадь поперечного сечения трубопровода. 










 для того, чтобы избе-
жать искажения характеристики переходного процесса при знако-
переменной скорости жидкости.  
После подстановки составляющих в общее уравнение баланса 
давлений (6.1) получим следующее дифференциальное уравнение 






d d d0,5 sign
d d d
27,5 0,443d d dsign ,
d d d
i i i
i i i i
i i ii i i
i i
x x xp p l
t t t
l k lx x x
f t t tf


              
             
 
 
или после преобразований 
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где 






















                                     (6.5) 
 
Связь между параметрами движения жидкости на смежных уча-
стках гидропривода можно осуществить при помощи уравнений 
расходов жидкости, которые представляют собой алгебраическую 











причем Qi записывается со знаком плюс, если жидкость перемеща-
ется к узлу, и со знаком минус, если от узла. 
Для узлов с учетом сжимаемости жидкости и без разветвлений, 
уравнение баланса расходов будет иметь вид 
 
вх вых д 0,i i iQ Q Q                                  (6.6) 
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где вх вых,i iQ Q  – входящий в узел и выходящий из узла расходы ра-
бочей жидкости; 
 Qдi – расход, затраченный на деформацию сосредоточенного в узле 
объема жидкости. 
Для узлов без учета сжимаемости жидкости и без разветвлений 
 
вх вых .i iQ Q                                        (6.7) 
 
Формулы для расчета расхода рабочей жидкости определяются  
в зависимости элемента, например: 





















– расход, затраченный на деформацию сосредоточенного в узле 
объема жидкости 
 
 д dψ ,d ii i i
pQ V p
t
                                    (6.8) 
 
где Vi – объем сосредоточенной в узле жидкости; 
 (pi) – коэффициент податливости. 
Коэффициент податливости (pi) характеризует деформацию 
объема жидкости в приводе при изменении давления. Упругая де-
формация жидкости отрицательно влияет на динамику гидроприво-
да: ухудшается быстродействие, снижается КПД, возможна потеря 
устойчивости. Аналитические зависимости для расчета (pi) с уче-
том одновременного влияния податливости всех элементов гидро-
привода отсутствуют. Его значение обычно определяют на основа-
нии экспериментальных данных. Выражение (pi) является нели-
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нейной функцией, которая может быть аппроксимирована, в част-







b b p b p b p
      
 
где 0 1, ,..., nb b b  – коэффициенты аппроксимации, получаемые из экс-
перимента и являющиеся функцией параметров привода (длины и 
диаметра магистрали, объема жидкости, содержания воздуха), их 
необходимо определять каждый раз при изменении параметров, что 
затрудняет анализ и синтез всего гидропривода. 
Податливость гидросистемы можно определить, исходя из упру-
гости гидровоздушной смеси, т. е. 
 
  сψ 1 ,p E  
 
где сE  – модуль упругости гидровоздушной смеси. 
При больших скоростях изменения давления жидкости для ха-
рактеристики ее сжимаемости применяется адиабатический (дина-










Значения модулей объемной упругости зависят от типа жидкости, 
давления, температуры, скорости деформации и характера термо-
динамического процесса. Для ряда масел аЕ  представляется эмпи-
рической зависимостью: 
 
а а0 ,pЕ Е a p                                       (6.9) 
 
где а0Е  и pa  – параметры, зависящие от типа жидкости и опреде-
ляющие динамический модуль объемной упругости при базовых тем-
пературе и давлении. 
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Реальная рабочая жидкость в гидроприводах обычно представля-
ет собой двухфазную гидровоздушную смесь. Растворенный воздух 
практически не влияет на свойства рабочих жидкостей. Нераство-
ренный воздух снижает модуль объемной упругости двухфазной 
смеси, причем это влияние наиболее заметно при малых давлениях. 
При динамическом расчете гидроприводов принимается, что коли-
чество газовой фазы в гидровоздушной смеси остается постоянным 
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где а – относительный начальный объем воздуха в смеси; 
0p  и p  – начальное и текущее давление жидкости; 
1,4n   – показатель политропы. 
В табл. 6.1 представлены характеристики некоторых рабочих жид-




Свойства рабочих жидкостей 
 
Марка рабочей жидкости 
Плотность 







, кг/м3 , Па·с Еа0, МПа аpа аtа 
Для гидравлических систем АМГ-10 835 0,00935 1680 12,1 8,5 
Веретенное АУ  890 0,0115 1930 13,1 10,0
Трансформаторное 886 0,008 1878 14,0 9,7 
Индустриальное общего назначения      
И20А 835 0,016 1607 15,7 9,8 
И45А 900 0,0378 1680 12,7 9,8 
И50А 910 0,0455 1738 13,0 9,8 
Турбинное       
Т-22 900 0,0198 1932 14,7 7,3 
Т-46 900 0,045 1932 14,7 7,3 
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Уравнения движения подвижных элементов гидроцилиндра фор-
мируются на основе равновесия движущегося элемента под дейст-








                                  (6.10) 
 
где mп – масса подвижных частей, приведенная к поршню; 
 Ра и Рс – соответственно сумма активных сил и сил сопротивле-
ния (нагрузка), действующих на поршень. 








                                    (6.11) 
 
где J – приведенный к ротору момент инерции; 
  – угол поворота ротора; 
 Mа и Mс – сумма моментов активных сил и сил сопротивления. 
Рассмотрим более подробно силы, действующие на поршень, к ко-
торым можно отнести силы давления жидкости, силы трения и по-
лезную (преодолеваемую) нагрузку. 
Полезная нагрузка Рz может моделироваться в виде многочлена 
 
2
0 1 2 ... ,
k
z kP c c z c z c z      
 
но обычно ограничиваются двумя слагаемыми, и коэффициент с0 
приобретает смысл постоянной нагрузки, а с1 выступает в виде ко-
эффициента позиционной нагрузки. 
Силы трения Рт можно представить в виде суммы сил сухого  





z zP P k
t t
   
 
где Ртр – сила сухого трения; 
 kв – коэффициент вязкого трения поршня о стенки цилиндра. 
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Сила давления Рд 
 
д ц ц шт шт ,P p F p F   
 
где pц – давление в напорной полости гидроцилиндра; 
 Fц – активная площадь поршня со стороны напорного трубо-
провода; 
 pшт – давление в сливной полости гидроцилиндра; 
 Fшт – активная площадь поршня со стороны сливного трубо-
провода. 
Тогда уравнение движения поршня будет иметь вид 
 
 2п ц ц шт шт тр в 0 12d d dsgn .d dd
z z zm p F p F P k c c z
t tt
           (6.12) 
 
Для исследования динамических свойств гидропривода применя-
ются методы, основанные на нахождении реакции на детерминиро-
ванные (типовые) воздействия. Реальное входное воздействие заме-
няют близким к нему типовым (линейным, экспоненциальным и др.), 
которое может имитировать изменение давления на входе в привод, 
величину усилия на главном цилиндре, положение рабочего органа 
распределителя или органа управления гидромашины. В качестве 
закона изменения входной величины h(t) может использоваться, на-
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       (6.13) 
 
Коэффициент S1 характеризует запаздывание реакции оператора, 
а S2 – интенсивность нарастания входного воздействия (скорость 
срабатывания). Если в качестве входного воздействия принимается 
положение органа управления, задаваясь величинами Hmax, S1 и S2, 
можно моделировать полное или частичное его перемещение с раз-



















Рис. 6.2. Входное воздействие 
 
После преобразований математическая модель, описывающая фи-
зические процессы в гидроприводе, приводится к системе обыкно-
венных дифференциальных уравнений, решив которую можно полу-
чить характеристику переходного процесса и оценить динамические 
свойства системы. Для решения, полученная система преобразовыва-
ется к системе дифференциальных уравнений первого порядка, кото-
рая решается численным методом Рунге-Кутта четвертого порядка.  
 
6.2. Моделирование динамики гидропривода  
без учета сжимаемости рабочей жидкости 
 
Математическая модель гидропривода без учета податливости 
рабочей жидкости является наиболее простой, однако при высоких 
рабочих давлениях такая модель не позволяет дать точную оценку 
качества переходного процесса, но во многих случаях ее использу-
ют для предварительного анализа динамических свойств системы. 
Гидравлическая цепь по рис. 6.3 характерна для систем управле-
ния, в которых давление жидкости создается главным цилиндром за 
счет перемещения поршня. К штоку поршня главного цилиндра 
прикладывается входное усилие, являющееся функцией времени, 
Гидравлическая цепь по рис. 6.4 характерна для систем управления, 
имеющих источники давления жидкости (насосы, аккумуляторы). 
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Входное давление является функцией параметров системы питания, 








Рис. 6.4. Простейшая схема гидравлической цепи с источником давления на входе 
 
На основании принципиальных схем привода разработаем их рас-
четные схемы. Расчетная (динамическая) схема гидропривода без 
учета податливости жидкости с главным цилиндром представлена 




Рис. 6.5. Динамическая схема гидропривода без учета податливости  

























 Рис. 6.6. Динамическая схема гидропривода с источником давления на входе 
 
Вход в гидролинию обозначим узлом У1, выход – узлом У2, x – 
перемещение столба жидкости, z – перемещение поршня исполни-
тельного цилиндра, имеющего площадь Fп, y – перемещение порш-
ня главного цилиндра, имеющего площадь F1, R – эквивалентное со-
противление трубопровода, m – приведенная масса жидкости в тру-
бопроводе. Входное воздействие задается в виде типовой функции, 
зависящей от времени, и может изменяться в зависимости от задачи 
исследования. Для модели с гидроцилиндром на входе такой функ-
цией задается величина усилия нажатия на шток главного цилиндра 
(на педаль) Pпед(t), для модели с распределителем на входе – пере-
мещение его рабочего органа h(t).  
 
6.2.1. Моделирование привода с главным цилиндром 
 
Составим уравнения динамики для схемы по рис. 6.5. 
Из уравнения баланса давлений в трубопроводе между узлами 
У1 и У2 (на участке У1-У2) по аналогии с выражением (6.2) 
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Выделяем старшую производную 
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По аналогии с (6.12) запишем дифференциальное уравнение дви-
жения поршня исполнительного цилиндра в общем виде 
 
 2п 2 п шт шт тр в 0 12d d dsgn .d dd
z z zm p F p F P k c c z
t tt
          (6.15) 
 
Пренебрегая сопротивлением сливной магистрали (давление в по-
лости слива в гидроцилиндре отсутствует) и силами трения в испол-
нительном гидроцилиндре, получим 
 
 2п 2 п 0 12d .d
zm p F c c z
t
                             (6.16) 
 
Используя уравнение баланса расходов (6.7) для узла У2, устано-
вим связь между параметрами движения столба рабочей жидкости x 
в трубопроводе и параметрами движения поршня z исполнительно-
го цилиндра 
 
вх2 вых2,Q Q  
 
где вх2 вых2,Q Q  – соответственно расходы на входе и выходе узла 
У2, причем 
 
вх2 тр;Q Q      вых2 цил ,Q Q  
 




































                                          (6.19) 
 








                                     (6.20) 
 








   
 
где mпг – масса подвижных элементов, приведенная к поршню глав-
ного цилиндра; 
 Раг и Рсг – соответственно сумма активных сил и сил сопротив-
ления, действующих на поршень главного цилиндра. 
Активной силой будет усилие на штоке Pпед(t), а силами сопро-
тивления – силы сухого и вязкого трения и сила давления в порш-
невой полости. Сила давления 
 
cг дг 1 1.P P p F   
 
Если пренебречь трением и инерционностью приведенных к порш-
ню главного цилиндра подвижных масс цилиндра (mпг = 0), из урав-










                                      (6.21) 
 
Подставляем (6.21) в уравнение движения жидкости (6.14) и с уче-
том (6.18) и (6.20) получим 
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Разделим левую и правую часть уравнения (6.16) на Fп, просум-
мируем полученное уравнение с уравнением (6.22) и получим нели-
нейное дифференциальное уравнение второго порядка, описывающее 












P tm z z za a a a
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c c zza a
t F
                 
 
      (6.23) 
 
6.2.2. Моделирование привода с распределителем на входе 
 
Составим уравнения динамики для схемы по рис. 6.6. 
Процесс моделирования движения жидкости в трубопроводе меж-
ду узлами У1 и У2 и процесс моделирования движения поршня гидро-
цилиндра осуществляются так же, как и для расчетной схемы по 
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Из уравнения (6.17) баланса расходов рабочей жидкости для узла 
У2 получаем выражения, устанавливающие связь между парамет-
рами движения столба рабочей жидкости x в трубопроводе и пара-















                                      (6.27) 
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Для формирования давления p1 на входе в трубопровод восполь-
зуемся уравнением баланса расходов для узла У1: 
 
Qвх1 = Qвых1, 
 
где Qвых1 – расход жидкости в трубопроводе; 
 Qвх1 – расход жидкости через распределитель, который можно 













где μ  – коэффициент расхода распределителя; 
 pS  – площадь рабочего окна распределителя, причем S р  являет-
ся функцией времени p p( )S S t  и зависит от величины окна h(t), 
которая моделируется как типовое входное воздействие; 
 pp  – перепад давления на напорном канале распределителя. 
 
р max 1.p p p    
 
Для золотникового распределителя при отсутствии перекрытия 
можно записать 
  з( ) π .S t D h t  
 
где Dз – диаметр золотниковой пары. 
Таким образом, 
 
  max 1вх1 з 2( )μπ ,ρ
p pQ D h t   
 
а уравнение баланса расходов жидкости для узла У1 принимает вид 
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                                    (6.30) 
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 (6.31) 
 




0 1 max 2 0 2 0 32 2
d d d dsign .
d d dd ( )
z a z z za a p p a a a a
t t tt h t
                
 (6.32) 
 
Разделим левую и правую часть уравнения (6.25) на Fп , просум-
мируем полученное уравнение с уравнением (6.32) и получим нели-
нейное дифференциальное уравнение второго порядка, описываю-
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6.3. Моделирование гидропривода с учетом сжимаемости  
рабочей жидкости 
 
6.3.1. Общий подход к моделированию 
 
Степень сложности математической модели гидропривода зависит 
от количества принимаемых во внимание сосредоточенных объемов 
жидкости и мест (узлов), где сконцентрированы эти объемы. Напри-
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мер (рис. 6.7), можно допустить, что объем жидкости V1, заполняю-
щей главный цилиндр, сосредоточен в узле У1, объем жидкости V3, 
заполняющей исполнительный цилиндр, сосредоточен в узле У3,  
а объем жидкости V2, заполняющей трубопровод, – в узле У2. Соот-
ветствующие коэффициенты податливости (pi) являются функция-
ми давления в узлах. Обозначения на рис. 6.7 соответствуют обо-




Рис. 6.7. Динамическая схема гидропривода с тремя податливостями 
 
Для каждого i-го участка трубопровода, на которые разбивается 
привод, уравнение баланса давлений в общем виде запишется сле-
дующим образом (см. раздел 6.2.1): 
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 (6.35) 
где 






















                                    (6.38) 
 
Для данной схемы составляются два уравнения такого типа, так 




















Необходимо также составить два уравнения движения поршней 
гидроцилиндров, принимая во внимание допущения при модели-
ровании. 
Уравнение баланса объемных расходов для каждого из узлов 
 
вх вых д 0,i i iQ Q Q    
 
где вх вых,i iQ Q  – входящий и выходящий из узла расходы рабочей 
жидкости; 
 Qдi – расход, затраченный на деформацию сосредоточенного в узле 
объема жидкости. 
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Можно сделать допущения, что в узле У1 сосредоточен перемен-
ный объем жидкости, заполняющий главный цилиндр, в узле У2 – 
объем жидкости в трубопроводе, в узле У3 – переменный объем 
жидкости в исполнительном гидроцилиндре. Таким образом,  
 
1 1 0( );V F y y      2 тр1 тр1 тр2 тр2;V f l f l      3 п 0( ),V F z z   
 
где 0y , 0z  – соответственно расстояние между поршнем и крышкой 
главного и исполнительного гидроцилиндров в начальном положении. 
Путем преобразования исходных уравнений, моделирующих внут-
ренние процессы в гидроприводе, можно получить замкнутую сис-
тему обыкновенных дифференциальных уравнений, позволяющую 
исследовать качество переходного процесса в приводе. 
 
6.3.2. Модель привода с одним сосредоточенным объемом  
жидкости и главным цилиндром на входе 
 
Рассмотрим динамическую схему гидроцепи с одним сосредото-
ченным объемом жидкости. Предположим, что весь объем жидкос-




Рис. 6.8. Динамическая схема гидропривода с учетом сжимаемости  
рабочей жидкости 
 
Запишем уравнение баланса расходов для узла У2 
 

















                                     (6.41) 
 
  2д2 2 2 dψ .d
pQ V p
t
                                 (6.42) 
 
Предполагаем, что в узле У2 сосредоточен весь объем V2 жид-
кости, заполняющей напорную часть привода (трубопровод и пере-
менные объемы в главном и исполнительном цилиндрах), 
 
2 тр тр 1 0 п 0( ) ( ),V f l F y y F z z                        (6.43) 
 
Подставим (6.40)…(6.42) в (6.39) и с учетом (6.42) получим 
 















Уравнение движения поршня исполнительного цилиндра по ана-
логии с (6.15): 
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Если пренебречь сопротивлением сливной магистрали шт( 0),p   
инерционностью подвижных масс поршня исполнительного гидро-
цилиндра п( 0)m   и силами трения в нем тр вd d( sgn 0),d d
z zP k
t t
   
последнее уравнение приобретает вид  
 







                                      (6.45) 
 
Из уравнения движения поршня главного цилиндра (см. раздел 6.2.1), 
пренебрегая трением и инерционностью приведенных к поршню 










                                      (6.46) 
 
Уравнение баланса давлений для участка У1-У2 по аналогии с (6.15): 
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Подставляем (6.45) и (6.46) в (6.47). В результате получим 
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                                      (6.49) 
 
Уравнение неразрывности потока рабочей жидкости для узла У1 
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Из выражения (6.44) с учетом (6.9), (6.45), (6.49) и (6.50) 
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Таким образом, в окончательную систему уравнений, моделиру-
ющую рассматриваемую гидравлическую цепь (см. рис. 6.8), войдут 
уравнения (6.48) и (6.51), а именно: 
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Для решения на ПЭВМ численными методами полученная сис-
тема путем замены переменных должна быть преобразована в сис-
тему из трех дифференциальных уравнений первого порядка. 
 
6.3.3. Модель гидропривода с распределителем на входе 
 
Рассмотрим модель гидравлического привода с источником дав-
ления на входе. Входное воздействие в такой системе задается пере-
мещением золотника распределителя. Давление на входе считаем 
постоянным и равным давлению настройки предохранительного 
клапана. Сопротивлением сливной магистрали пренебрегаем. Пред-
полагаем, что свойства рабочей жидкости не меняются во время 
переходного процесса, утечки и кавитация рабочей жидкости отсут-
ствуют. Будем считать жидкость сжимаемой и предположим, что 
весь объем жидкости, заполняющей напорную часть привода, сосре-
доточен в узле У2 у исполнительного гидроцилиндра. Динамичес-




Рис. 6.9. Расчетная схема гидропривода с учетом сжимаемости рабочей жидкости 
с распределителем на входе 
 
Для получения математической модели необходимо составить 
уравнение течения рабочей жидкости в гидроприводе на участке 
между узлами У1 и У2, уравнения баланса расходов в узлах У1 и У2 

















Уравнение течения рабочей жидкости в трубопроводе составля-
ется на основе баланса давлений: 
 
1 2 ,p p p    
 
где p1 и p2 – давление в узлах У1 и У2; 
 Δp – потери давления на рассматриваемом участке. 
Подставив выражения для расчета потерь давления по длине ма-
гистрали, местных и инерционных (см. раздел 6.1), после преобра-
зований получим уравнение, аналогичное (6.14): 
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По аналогии с выражением (6.12) уравнение движения поршня  
с учетом принятого допущения об отсутствии сопротивления слив-
ного трубопровода (давление в полости слива в гидроцилиндре от-
сутствует) запишется в следующем виде: 
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t tt
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Уравнение баланса расходов для узла У1 
 
Qвх1 = Qвых1. 
 
Расход на выходе узла Qвых1 соответствует расходу жидкости  









Расход Qвх1 на входе в узел У1 соответствует расходу через на-
порный канал распределителя, который можно рассчитать по сле-
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  (6.55) 
 
Далее запишем уравнение баланса расходов для узла У2 по ана-
логии с (6.39): 
 

















                                     (6.58) 
 
  2д2 2 2 dψ ,d
pQ V p
t
                                 (6.59) 
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p Е Е a p                              (6.60) 
 
Объем жидкости 2V , сосредоточенной в узле У2, складывается 
из объема жидкости, заполняющей трубопровод, и переменного 
объема жидкости в гидроцилиндре 
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После подстановки (6.57)…(6.61) в (6.56) 
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Таким образом, рассматриваемой расчетной схеме (см. рис. 6.9) 
будет соответствовать математическая модель, состоящая из двух диф-
ференциальных уравнений второго порядка (6.53), (6.55) и диффе-
ренциального уравнения первого порядка (6.62), а именно: 
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Для решения на ПЭВМ численными методами полученная сис-
тема путем замены переменных должна быть преобразована в сис-
тему из пяти дифференциальных уравнений первого порядка. 
 
6.4. Моделирование разветвленного гидропривода 
 
Значительная часть гидравлических приводов строится по раз-
ветвленной схеме. Законы перемещения гидродвигателей в парал-
лельных контурах зависят от многих факторов, причем одновремен-
ное движение гидродвигателей возможно только при определенном 
сочетании параметров контуров, самих гидродвигателей и нагрузки 
на них. Динамический расчет гидропривода проводится для опреде-
ления его оптимальных параметров, которые обеспечили бы наилуч-
шее быстродействие системы без значительного перерегулирования. 
Рассмотрим формирование математической модели разветвленно-
го гидропривода с учетом сжимаемости рабочей жидкости на при-




Рис. 6.10. Расчетная схема разветвленного гидропривода 
 
Сделаем допущение, что в узле У2 сосредоточен объем жидкос-
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в узле У3 сосредоточен объем жидкости 3V , заполняющей трубо-
провод на участке У2-У3 и переменную емкость соответствующего 
гидроцилиндра, а в узле У4 – объем жидкости 4V , заполняющей 
трубопровод на участке У2-У4 и соответствующий гидроцилиндр. 
Сопротивлением сливных трубопроводов пренебрегаем. 
Уравнения движения жидкости в трубопроводах на участках У1-У2, 
У2-У3, У2-У4 составляются так же, как и для предыдущей модели 
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Давление p1 является входным и может быть получено из мате-
матической модели участка гидропривода, предшествующего рассмат-
риваемому. Оно может также быть сформировано аналогично моде-
ли в разделе 6.2.1 по выражению (6.21), либо аналогично модели, 
рассматриваемой в разделе 6.2.2 по выражению (6.29). 
Уравнения движения поршней записываем по аналогии с (6.53): 
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Уравнение баланса расходов для узла У1 
 
Qвх1 = Qвых1. 
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Расход на выходе узла Qвых1 соответствует расходу жидкости  









Расход Qвх1 на входе в узел У1 соответствует расходу через на-
порный канал распределителя (см. раздел 6.2.2) 
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Подставим (6.68) в (6.63) 
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Уравнения баланса расходов для узлов У2, У3 и У4 по аналогии 
с (6.39): 
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а расход на выходе из узла У2 можно рассчитать как сумму расхо-
дов в трубопроводах на участках У2-У3 и У2-У4: 
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Расходы на сжимаемость рабочей жидкости в узлах 
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На основании принятых допущений 
 
2 тр1 тр1;V f l  
 
3 тр2 тр2 п1 01 1( );V f l F z z      
 
4 тр3 тр3 п2 02 2( ),V f l F z z    
 
где z01, z02 – расстояние между поршнем и крышкой в начальном 
положении. 
После подстановки составляющих в (6.70) получим 
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Таким образом, в окончательную систему войдут пять диффе-
ренциальных уравнений (6.66), (6.67), (6.69), (6.64), (6.65) второго 
порядка и три дифференциальных уравнения (6.71), (6.72), (6.73) пер-
вого порядка. Для решения численными методами полученная сис-
тема путем замены переменных должна быть преобразована в сис-
тему из 13 уравнений первого порядка. Смоделировав закон входно-
го воздействия и задав начальные условия, можно решить данную 
систему уравнений и оценить качество переходного процесса в раз-
ветвленном гидроприводе. 
 
6.5. Моделирование следящего гидропривода 
 
На рис. 6.11 представлена схема гидропривода с жесткой обрат-
ной связью. Следящее действие обеспечивается соединением порш-
ня исполнительного цилиндра и корпуса золотникового распреде-
лителя. Для составления расчетной схемы и математической модели 
сделаем следующие допущения: свойства жидкости, ее плотность, 
вязкость, количество нерастворенного в ней воздуха не изменяются 
во время переходного процесса; жидкость является однородной и ее 
кавитация и утечки исключаются; нестационарность потока жидкос-
ти не оказывает влияния на величину потерь давления; потери в слив-
ных трубопроводах пренебрежимо малы.  
Будем считать рабочую жидкость сжимаемой, сделав допуще-
ние, что весь ее объем, заполняющий напорную часть привода, со-




Рис. 6.11. Схема гидропривода с обратной связью 
 
Расчетная схема привода представлена на рис. 6.12.  
Вход в гидролинию обозначим узлом У1, выход – узлом У2. По-
датливость жидкости моделируется введением в расчетную схему 
дополнительной емкости в узле У2. Обратная связь на расчетной 
схеме изображена блоком Kос, определяющим величину открытия 
окна золотникового распределителя в зависимости от перемещения 

























Полученная расчетная схема во многом идентична расчетной схеме 
на рис. 6.9. Особенностью является наличие отрицательной обратной 
связи между перемещениями поршня и золотника распределителя.  
В связи с этим не будем подробно останавливаться на процессе 
моделирования движения поршня гидроцилиндра и жидкости в тру-
бопроводе на участке У1-У2, а также составления баланса расходов 
в узле У2 и запишем результирующие уравнения. 
Уравнение движение поршня 
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Уравнение движения жидкости 
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Из баланса расходов для узла У2 
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d d
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x zf Fp t t Е a p
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
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Входное давление p1 является функцией параметров системы пи-
тания, распределителя и величины рабочего окна h(t) распределите-
ля. В следящем гидроприводе величина рабочего окна будет форми-
роваться как разность между перемещением золотника и перемеще-
нием гильзы. Перемещение золотника h(t) задается как типовое вход-
ное воздействие (линейное, ступенчатое, экспоненциальное и т. д.). 
Перемещение гильзы hос для системы с жесткой обратной связью  
 
hос = Kосz, 
 
где Kос – передаточный коэффициент обратной связи. 
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Тогда для отрицательной обратной связи 
 
h(t) = h(t) – Kосz.                                 (6.77) 
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  (6.79) 
 
Таким образом, в результирующую замкнутую систему диффе-
ренциальных уравнений войдут уравнения (6.74), (6.79) и (6.76). 
 
6.6. Модель гидропривода с учетом сопротивления  
сливной магистрали 
 
Во всех предыдущих динамических моделях делалось допущение, 
что давление в сливном трубопроводе мало и сопротивлением слив-
ной магистрали можно пренебречь. Рассмотрим особенности моде-
лирования с учетом потерь давления в сливном трубопроводе.  
В качестве базовой примем расчетную схему гидропривода с уче-
том сжимаемости рабочей жидкости и с распределителем на входе 
(см. рис. 6.9). Будем учитывать сжимаемость рабочей жидкости в на-
порной части привода, предполагая, что весь объем сжимаемой жид-
кости сосредоточен в узле У2 (в напорной полости гидроцилиндра). 
Податливостью рабочей жидкости в сливной магистрали пренебре-
гаем. Расчетная схема, дополненная моделью сливного трубопрово-




Рис. 6.13. Расчетная схема гидропривода для моделирования  
сливной магистрали 
 
Участки У1-У2 и У5-У6 на схеме моделируют движение жидкос-
ти в распределителе, участки У2-У3 и У4-У5 – в напорном и слив-
ном трубопроводах соответственно. 
По аналогии с (6.55) уравнение движения в напорном трубопро-
воде с распределителем на входе запишется в следующем виде: 
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Уравнение движения поршня на основании (6.15) 
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где Fшт – активная площадь штоковой полости гидроцилиндра. 
Уравнение движения жидкости в трубопроводе на участке У4-У5 
имеет вид, соответствующий выражению (6.14): 
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Уравнение баланса расходов для узла У5 
 
Qвх5 = Qвых5. 
 
Расход на входе узла Qвх5 соответствует расходу жидкости в тру-









Расход Qвых5 на входе в узел У5 соответствует расходу через слив-
ной канал распределителя, который можно рассчитать по следующе-
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где рсp  – перепад давления в сливном канале распределителя. 
В результате 
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Подставим (6.84) в (6.83) 
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 (6.88) 
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Разделим левую и правую часть уравнения (6.82) на Fшт и про-
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Уравнения (6.89), (6.80) и (6.81) образуют замкнутую систему 
дифференциальных уравнений, моделирующую гидропривод, схема 
которого представлена на рис. 6.13. 
 
 
7. ДИНАМИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ ПНЕВМОПРИВОДА 
 
7.1. Общий порядок формирования математической модели 
 
Динамический расчет пневмопривода заключается в определении 
времени его рабочего цикла, состоящего из времени прямого и об-
ратного хода, и проводится, как правило, с помощью ЭВМ. 
Для выполнения расчета необходимы следующие основные исход-
ные данные: диаметр поршня Dп; рабочий ход S; диаметр штока Dшт; 
начальный объем полости наполнения V0; приведенная масса движу-
щихся элементов mп; нагрузка на шток цилиндра Рz; коэффициент 
позиционной нагрузки с1; коэффициенты расхода пневмоаппаратов 
и трубопроводов; давление питания (давление в магистрали) pм. Не-
которые параметры определяются в результате проектировочного 
расчета конструкции привода. 
Рассмотрим порядок составления уравнений, описывающих ди-
намику пневматического поршневого привода. Для получения дина-
мической модели пневморпривода составляется его расчетная схема. 
Расчетная схема получается из принципиальной с использованием 
условных элементов: дросселей (Д), емкостей (Е), инерционнос- 
тей (М). Эти элементы могут быть постоянными или переменными.  
Емкостью называется элемент, в котором может накапливаться сжа-
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тый воздух. Сопротивление пневмоаппаратов, трубопроводов, рас-
пределителей может рассматриваться как сосредоточенное сопро-
тивление и изображаться на расчетной схеме в виде дросселя. Сосре-
доточенное сопротивление (Д) и подключенную к нему емкость (Е) 
называют ДЕ-звеном. На расчетной схеме выделяются характерные 
точки – узлы: места подключения пневмоаппаратов, емкостей, раз-
ветвления трубопроводов. 
Далее на основании полученной расчетной схемы формируется 
математическая модель, описывающая динамику пневмопривода. Для 
этого записываются уравнения баланса мгновенных массовых рас-
ходов воздуха в узлах, а также уравнения подвижных элементов 
пневмопривода, в частности, пневмодвигателей. 
Уравнения движения подвижных элементов гидроцилиндра фор-
мируются на основе равновесия движущегося элемента под дейст-
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где mп – масса подвижных частей, приведенная к поршню; 
 z – перемещение поршня; 
 Ра и Рс – соответственно сумма активных сил и сил сопротивле-
ния (нагрузка), действующих на поршень. 
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  считается положитель-
ным по отношению к рассматриваемому узлу, если движение пото-
ка воздуха направлено к узлу, и отрицательным – если от узла. 
Для быстродействующих пневмоприводов теплообменом между 
воздухом в приводе и окружающей средой во время переходного 
процесса можно пренебречь. Тогда состояние воздуха в переменной 





d d d ,
d d d
m p V V pm
t RT t kRT t
                        (7.1) 
 
где p – давление в емкости; 
 Т – абсолютная температура воздуха в емкости, К; 
 V – объем емкости (пневмодвигателя); 
 k – показатель адиабаты, k = 1,4; 
 R – газовая постоянная для воздуха, R = 287,14 м2/(с2К). 








                            (7.2) 
 








Уравнение мгновенного массового расхода воздуха через дрос-







                                 (7.3) 
 
где  – коэффициент расхода дросселя; 
 f – площадь проходного сечения канала; 
 f – пропускная способность дросселя; 
 v0 – критическая (звуковая) скорость воздуха, причем 0 ;v kRT  
 pвх – давление на входе дросселя; 
  φ σ  – функция расхода (например, функция Сен-Венана и Ван-
целя, гиперболическая функция расхода и др.); 




  pвых – давление 
на выходе дросселя. 
Существует несколько вариантов различной сложности для рас-
чета функции расхода. Наиболее простое и приемлемое для практи-
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ческих расчетов пневмоприводов выражение для расчета гипербо-
лической функции расхода имеет вид 
 
  вх вых
вх вых
φ σ = ,p pA
Bp p

                                  (7.4) 
 
где А, В – коэффициенты, причем А = 0,654; В = 1,13. 
Эквивалентная пропускная способность (f)э параллельно соеди-
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n
i if f
                                      (7.5) 
 
где (f)i – пропускная способность i-го элемента. 
Для двух последовательно соединенных дросселей  
 
2 2
1 2э 2 2
1 2
( ) ( )( ) .
( ) ( )
f ff
f f
       
 
Значения коэффициентов расхода для некоторых трубопроводов 
в зависимости от их условного прокола dy, длины lт и объема накоп-
ляемой емкости, приведены в табл. 7.1. Коэффициент расхода рас-




Значения коэффициентов расхода для различных трубопроводов 
 
Наименование Объем наполняемой емкости V, 10–3, м3 
Коэффициент расхода μ 
Длина трубопровода lт, м 
1 2 3 4 
Трубопровод 



















































7.2. Динамика пневмопривода при наполнении постоянной  
емкости в приводе с постоянным давлением на входе 
 
Расчетная схема пневмоцепи c постоянной наполняемой емкостью 




Рис. 7.1. Расчетная схема 
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Расход через дроссель в общем виде 
 
 0д вхμ φ ,pm fv RT    
причем 
0 ;v kRT  
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V1 = const 
101 
причем pmax – давление на входе в привод (перед дросселем), соот-
ветствующее максимальному, например в пневмосети; 
 p1 = p1(t) – давление на выходе дросселя (в узле У1), соответ-
ствующее нарастающему давлению в постоянной емкости V1. 
Состояние воздуха в емкости V1 может быть описано уравнением 
 




.p V V pm
RT t kRT t
                               (7.6) 
 
Но так как 1 const,V   то 1d 0d
V
t






                                       (7.7) 
 
Подставим составляющие в уравнение баланса мгновенных мас-
совых расходов для рассматриваемой расчетной схемы и получим 
 




p p p V pf kRT A
RT Bp p kRT t







.p k p pf kRT p A
t V Bp p
    
 
Таким образом, получено дифференциальное уравнение первого 
порядка, позволяющее проанализировать переходные процессы в 
пневмоприводах с рассматриваемой расчетной схемой. Начальные 
условия при решении задачи Коши для этой схемы – давление в ем-
кости равно атмосферному (при условии, что емкость полностью 
разряжена). 
 
7.3. Динамика пневмопривода при опорожнении  
постоянной емкости  
 
Расчетная схема пневмоцепи c постоянной опоражниваемой ем-




Рис. 7.2. Расчетная схема 
 
Уравнение баланса мгновенных массовых расходов воздуха для 
узла У1 
.Едm m    
 
Знак минус перед расходом в емкости ставится в связи с тем, что 
происходит истечение воздуха из емкости.  
Расход через дроссель в общем виде 
 
 вх0д φ σ ,pm fv RT    
причем 
0 ;v kRT  
 
  вх вых
вх вых








д ,p ppm f kRT ART Bp p
    
 
причем p1 = p1(t) – давление перед дросселем (в узле У1), соответ-
ствующее снижающемуся давлению в постоянной емкости V1 при 
ее опорожнении; 
 pа – давление на выходе дросселя (атмосферное). 








                                       (7.8) 
Д 
Е У1 pa   μf 
p1(t) 
V1 = const 
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Подставим составляющие в уравнение баланса мгновенных мас-
совых расходов для рассматриваемой расчетной схемы и получим 
 




p p p V pf kRT A
RT Bp p kRT t







p k p pf kRT p A
t V Bp p
     
 
Полученное дифференциальное уравнение первого порядка поз-
воляет рассчитывать динамику пневмоприводов с рассматриваемой 
расчетной схемой и анализировать быстродействие привода и каче-
ство переходного процесса. Начальные условия при решении задачи 
Коши для этой схемы – давление в емкости равно максимальному, 
до которого емкость была заряжена ранее. 
 
7.4. Динамика пневмопривода при наполнении переменной  
емкости в приводе с постоянным давлением на входе 
 
Переходный процесс в приводе с переменным объемом исполни-
тельного органа (пневмоцилиндра) в общем случае состоит из трех 
участков: на первом участке происходит наполнение начального 
объема пневмоцилиндра от начального давления в пневмоцилиндре 
до давления, при котором начинается движение поршня; на втором 
участке происходит перемещение поршня и наполнение пневмоци-
линдра от давления, при котором началось движение поршня, до дав-
ления, соответствующего конечному положению поршня; на третьем 
участке продолжается наполнение пневмоцилиндра при неподвиж-
ном поршне от давления, соответствующего его конечному положе-
нию до максимального давления в системе. 
Переходные характеристики на первом и третьем участках могут 
быть рассчитаны по рассмотренной выше динамической модели на-
полнения постоянной емкости, а на втором – по модели наполнения 
переменной емкости, причем для каждого последующего участка  
в качестве начального давления в пневмоцилиндре принимается ко-
нечное давление на предыдущем участке. 
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Время третьего участка в большинстве случаев не представляет 
практического интереса, так к концу второго участка поршень уже 
выполнил соответствующую технологическую операцию.  
Рассмотрим процесс моделирования динамики пневмопривода 
при наполнении переменной емкости (второй участок). Расчетная 




Рис. 7.3. Расчетная схема пневмопривода с переменной емкостью 
 
На основании полученной расчетной схемы с целью формирова-
ния математической модели запишем уравнения баланса мгновен-
ных массовых расходов воздуха в узле У1 и уравнение движения 
поршня пневмоцилиндра. 
Для узла У1 
Ед .m m   
 





p p pm f kRT A
RT Bp p
     
 
где pmax – давление на входе в привод; 
 p1 = p1(t) – давление в переменной емкости V1. 
Состояние воздуха в переменной емкости V1 описывается урав-
нением 
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При постоянной площади поршня пF  и перемещении поршня z 
переменный объем воздуха в пневмоцилиндре 
 
1 0 п ,V V zF   
 













p z V zF pm F
RT t kRT t
   
 
Подставим составляющие в уравнение баланса мгновенных мас-
совых расходов воздуха для узла У1 и получим 
 




p p p p dz V zF pf kRT A F
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d d .
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p k p p zf kRT p A p F
t V zF Bp p t
     
  
 
Далее составим уравнение движения поршня. Для этого рассмот-
рим более подробно силы, действующие на поршень. К активным 
силам можно отнести силу давления воздуха со стороны трубопро-
вода высокого давления, к силам сопротивления – силы трения, по-
лезную (преодолеваемую) нагрузку. 
Полезная нагрузка Рz может моделироваться в виде многочлена: 
 
2
0 1 2 ... ,
n
z nP c c z c z c z      
 
но обычно ограничиваются двумя слагаемыми, и коэффициент с0 
приобретает смысл постоянной нагрузки, а с1 выступает в виде ко-
эффициента позиционной нагрузки. 
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Силы трения РТ можно представить в виде суммы сил сухого  





z zP P k
t t
   
 
где Ртр – сила сухого трения; 
 kв – коэффициент вязкого трения поршня о стенки цилиндра. 
Сила сухого трения 
 
Pтр = kтрΔpцFк , 
 
где kтр – коэффициент трения (kтр = 0,05…0,5 и зависит от величины 
нагрузки Pz); 
 Δpц – перепад давления в полостях пневмоцилиндра; 
 Fк – площадь контакта уплотнений поршня с внутренней поверх-
ностью цилиндра, равная  
 
Fк = πDΗ, 
 
где Н – ширина контактной кольцевой поверхности; 
 D – диаметр контактной кольцевой поверхности (диаметр поршня); 
Сила давления в пневмоцилиндре 
 
 д 1 1н п ,P p p F                                      (7.10) 
 
где p1н – давление, при котором началось движение поршня; 
 пF  – активная площадь поршня со стороны полости высокого 
давления. 
Тогда уравнение движения поршня принимает следующий вид: 
 
   2п 1 1н п тр в 0 12 sign d d dd dd .
z z zm p p F P k c c z
t tt
         (7.11) 
 
Если пренебречь трением и предположить, что поршень нагру-
жен только позиционной нагрузкой, можно считать, что страгива-
ние поршня начнется при атмосферном давлении p1н,  
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 2п 1 а п 12 .dd
zm p p F c z
t
                             (7.12) 
 
Таким образом, получена система из двух дифференциальных 
уравнений 
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которая перед решением численными методами должна быть пре-
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